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PREFAŢĂ 


Ritmul accentuat de dezvoltare a industriei constructoare de mașini ridică 
probleme tot mai complexe proiectanţilor şi constructorilor de mașini-unelte, Vitezele 
tot mai ridicate ale mașinilor, durabilitatea ridicată, silențiozitatea crescută etc. 
presupun prelucrarea tot mai precisă a organelor care intră tn componența mașinilor. 
La acești factori, cu pondere ridicată, se adaugă şi îndeplinirea condițiilor economice. 
Pornind de la aceste prime aspecte, se deduce necesitatea lărgirii și adincirii cunoș- 
tințelor în domeniul proiectării și fabricării mașinilor-unelte. 

În Directivele Congresului al XII-lea al Partidului Comunist Român sint 
prevăzute sarcini deosebite pentru dezvoltarea industriei constructoare de mașini-unelte, 
în scopul măririi capacităților de producție şi modernizării construcției de mașini-unel- 
te, in concordanță cu tendințele actuale și de perspectivă ale progresului științei şi 
tehnicii pe plan mondial. Printre altele, se prevede că : „„Producția de mașini-unelte 
pentru prelucrarea metalului se va dezvolta prin extinderea fabricației mașinilor-unelte 
de mare capacitate și productivitate, a mașinilor-unelte specializate, a liniilor agregat. 
O atenție deosebită se va acorda realizării de noi tipuri de mașini-unelte care să incor- 
poreze aparatură electronică de comandă și reglare fabricată în fară”. 

Manualul de faţă iși propune să prezinte principalele tipuri de mașini-unelte 
și problemele legate de calculele și metodica de proiectare a mașinilor-unelte. 

Prima parte conţine analiza cinematică, constructivă şi reglarea strungurilor, 
mașinilor de frezat, a mașinilor de rectificat și a mașinilor de prelucrat dinţii roților 
dințate. La fiecare grupă de mașini-unelte se dau indicaţii referitoare la condiţiile 
de care trebuie să fină seamă proiectantul, producătorul și beneficiarul, în scopul 
asigurării preciziei, productivităţii şi durabilității maxime a mașinilor-unelte, tn 
condiții economice optime. 

Cea de a doua parte a manualului conține analiza și proiectarea organolo- 
gică a mașinilor-unelie. După principiile de generare a suprafețelor se prezintă 
teoria și structura lanțurilor cinemalice pentru obținerea mișcărilor necesare. O 
atenție deosebită se acordă principalelor tipuri de mecanisme care intră în componența 
lanțurilor cinematice ce servesc la transmiterea, sau transformarea mișcărilor. Ulti- 
mele capitole cuprind organele specifice ale mașinilor-unelte şi problemele legate de 
ungerea, întreținerea și repararea acestora. 

Manualul este destinat studenţilor care se specializează în proiectarea și 
fabricarea maşinilor-unelie, dar poate fi folosit și de studenţii altor secţii din cadrul 
facultăților cu profil mecanic. Se apreciază că mare parte din cunoștințele cuprinse 
în manual vor putea fi utile și cercului larg de ingineri și tehnicieni ocupați în 
domeniul proiectării, producerii și exploatării mașinilor-unelie. 
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Partea întîi 


CINEMATICA, CONSTRUCȚIA $I REGLAREA 
MAȘINILOR-UNEL TE 


Capitolul 1. 
CLASIFICAREA ŞI SIMBOLIZAREA MAȘINILOR-UNELTE 


Parcul de maşini-unelte, aflat în dotarea întreprinderilor constructoare 
de maşini, cuprinde o varietate foarte largă de tipuri şi dimensiuni de ma- 
şini, impusă de varietatea mare a formelor, dimensiunilor și materialelor 
pieselor de prelucrat prin așchiere, a preciziilor dimensionale, a calităţii 
suprafețelor prelucrate, a tipurilor şi materialelor sculelor aşchietoare etc. 
În ţările cu industrie constructoare de mașini dezvoltată, sînt ţinute în 
evidenţă mii de tipuri şi dimensiuni de mașini-unelte. Din acest motiv, 
pentru analiza cinematică şi constructivă a maşinilor-unelte este necesară 
clasificarea şi gruparea lor după diferite criterii, ca de exemplu : 


— după procedeul de prelucrare folosit, maşinile-unelte sînt grupate în : 
a — maşini de strunjit (strunguri); b — maşini de frezat; e — maşini de 
găurit; d — maşini de rectificat; e — maşini de mortezat ; f — maşini de 
rabotat etc. ; 

— după felul operaţiei ce se execută pe maşina-unealtă se deosebesc : 
a — maşini de filetat; b — mașini de prelucrat canale de pană; e — maşini 
de prelucrat roţi dințate (maşini de danturat) ete. ; 

— după gradul de mecanizare se grupează în: a — mașini-unelte cu 
comandă manuală ; b — mașini-unelte cu comandă semiautomată; mași- 
ni-unelţe cu comandă automată ; 

— după dimensiunea sau gabarit există: a — mașini-unelte mici; 
b — mijlocii; c — grele şi d — foarte grele. Dimensiunile, sau greutatea 
care determină includerea unei mașini-unelte într-una din grupele de mai 
sus, depinde de felul maşinii respective ; 

— după. precizia de lucru maşinile-unelte se pot grupa în: a — ma- 
şini-unelte cu precizie normală şi b — maşini-unelte cu precizie ridicată ; 

— după gradul de universalitate, care subiînţelege şi felul producţiei 
unde se utilizează, există : a — mașini-unelte universale ; b — mașini-unelte 
specializate ; e — mașini-unelte speciale. 

Grupele de maşini-unelte, menţionate mai sus, mai pot fi subdivizate 
prin luarea în considerare a unor parametri, sau caracteristici constructive. 
De exemplu, grupa maşinilor-unelte universale, mașini destinate prelu- 
crării unei game largi de tipuri şi dimensiuni de piese, executînd diverse 


g: 


operații, mai poate fi subîmpărțită în : a — mașini-unelte cu universalitate 
largă, care include maşinile de frezat şi alezat orizontale (bohrwerk-urile), 
cu care se prelucrează diferite tipuri şi dimensiuni de piese, cu operaţii 
de frezare, găurire, strunjire, filetare ete. sau strungurile universale, cu 
care, prin folosirea unor dispozitive auxiliare, se pot efectua și operaţii 
de frezare, alezare, strunjire de detalonare, rectificare ete. şi b — maşini- 
unelte cu universalitate îngustă, ca de exemplu, mașinile de rectificat, ma- 
şinile de găurit etc. 

Utilizarea maşinilor-unelte universale prezintă avantajul că se eli* 
mină transportul semifabricatelor între operaţii, reduce reglările şi poziţio- 
nările repetate ale semiiabricatului, sau sculei ete., deci din anumite puncte 
de vedere, asigură o productivitate ridicată. Sînt economice în special 
în producţia de serie mică şi individuală, în sculării și ateliere de reparaţii. 

Mașinile-unelte specializate sint destinate prelucrării unui anumit 
tip de piesă, sau suprafață, piesele putind avea o gamă de dimensiuni. Din 
această grupă fac parte maşinile de prelucrat dantura roţilor dințate, 
strungurile de detalonat, strungurile de prelucrat arbori cotiţi, de prelu- 
crat arbori cu came, de filetat etc. 

Grupa maşinilor-unelte speciale cuprinde maşinile destinate prelucrării 
anumitor suprafeţe, pe un anumit tip de dimensiune de piesă. Din această 
grupă fac parte varietatea mare de mașini-unelte agregat, utilizate în 
producţia de serie mare. 

Pe lîngă denumire, mașinile-unelte sint caracterizate şi prin parame- 
trii dimensionali şi funcționali. Dintre parametrii unei maşini unul este 
principal, care se menţionează în tema tehnică de proiectare a maşinii 
respective, iar restul sînt secundari, deoarece se determină în funcţie de 
parametrul principal. 

Pentru ca denumirile și parametrii principali ai maşinilor-unelte să 
se poată exprima într-o formă prescurtată se folosesc diverse sisteme de 
simbolizare. Sistemul adoptat în majoritatea țărilor cu industrie construc- 
toare de mașini-unelte, utilizat şi în ţara noastră, foloseşte un simbol for- 
mat dintr-o grupă de litere şi o grupă de cifre. Literele reprezintă inițialele 
denumirii maşinii, în limba ţării respective, iar cifrele, valoarea reală, 
în diverse unități de măsură, a parametrilor dimensionali, sau funcționali 
principali. La unele tipuri de mașini-unelte grupa de litere este comple- 
tată în scopul evidenţierii unor caracteristici constructive speciale ale 
maşinii respective. 

Metodica de întocmire a simbolurilor, după acest principiu, precum 
şi cîteva exemple, sînt cuprinse în tabelul 1.1. 

Sistemul de simbolizare adoptat în Uniunea Sovietică se bazează pe 
clasificarea zecimală. Sistemul a fost elaborat de ENIMS (Institutul ex- 
perimental de cercetări științifice pentru maşini-unelte) conform căruia, 
dimensiunile maşinilor-unelte sînt împărţite în 81 de grupe, după cum 
rezultă, şi din tabelul 1.2. 

Luînd în considerare şi faptul că fiecare grupă de mașini-unelte poate 
îi împărțită după criteriile amintite mai sus la clasificare, precum şi varian- 
tele constructive ale aceluiaşi tip de maşină-unealtă, numărul tipo-dimen- 
sional de mașini-unelte aflate în exploatare pe plan mondial, se ridică la 
mai multe mii. 
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Sistemul de simbolizare, bazat pe clasificarea zecimală, utilizează un 
grup de 3...4 cifre, dintre care primele două reprezintă tipul maşinii şi 
se formează cu ajutorul tabelului 1.2, iar restul cifrelor reprezintă para- 
metrul principal dimensional, sau funcţional, exprimat în diverse unităţi 
de măsură. De exemplu, simbolul 1110 reprezintă un strung automat, 
monoax, cu diametrul maxim al barei (semifabricatului) de 10 mm. Sau 


Tabelul 1.1 


Simbolizarea denumirii maşinilor-unelte 


SIMBOLUL 
caracteristicilor 
Denumirea de constructive di imil tezisti „Exemple de 
mașinii bază | princi- | secun- imensiunilor caracteristice simbolizare completă 
pale dare 
1 2 3 4 
Strunguri normale Diametrul maxim de 
i E d prelucrat 
X Lungimea maximă între SN 400 X 2 000 
vîrturi 
Strunguri carusel Diametrul maxim de 
cu suport lateral S prelucrat 
£ L Înălțimea maximă de SCL 2 700 x1 900 
prelucrat 
Strunguri carusel Diametrul maxim de 
cu comandă nume- = prelucrat 
rică c Înălțimea maximă de SC 3 300 x2 300CN 
| prelucrat 
` Maşini de rectificat | Lăţimea max. de lucru 
plan P — Lungimea max. de lucrul RP 250 x 700 
a mesei 
Mașini d tificat i Di trul i 1 
așini de rectifica iametrul maxim a 
plan cu ax orizon- d OR piesei de prelucrat RPOR 630 
tal şi masă ro- 
tativă 
Maşină de frezat Diametrul maxim al 
roți dințate cilin- | F D P roții de prelucrat FD 500 P 
drice de precizie 


simbolul 162, care reprezintă un strung universal, cu înălțimea vîrtului de 
200 mm. 

La unele simboluri, grupa de cifre este completată şi cu litere, care 
indică o anumită modificare constructivă la acelaşi tip şi dimensiune de 
maşină-unealtă. De exemplu, strungurile 1 A 62; 1 D 62, sau maşinile 
de frezat 6 M 80; 6 M 80 G ete. 
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Ca urmare a perfecţionării proceselor tehnologice, a introducerii de 
materiale tot mai noi pentru scule așchietoare, a cerințelor tot mai ridicate 
față de calităţile pieselor prelucrate şi capacitatea de producţie a mașinii 
prin creşterea automatizării ciclurilor de lucru, tipurile şi dimensiunile 
maşinilor-unelte se diversifică tot mai mult. Din acest motiv, studierea 
din punct de vedere didactic, a cinematicii, construcţiei, reglării și funcţio- 
nării maşinilor-unelte nu este posibilă decît prin limitarea studiului la 
tipo-dimensiunile reprezentative, mai frecvent utilizate în întreprinderile 
constructoare de maşini. 


13 


Capitolul 2. 


CINEMATICA, CONSTRUCȚIA ȘI REGLAREA 
STRUNGURILOR 


2.1. GENERALITĂŢI. CLASIFICARE 


Maşinile-unelte de tipul strungurilor sînt destinate prelucrării supra- 
fețelor de revoluţie prin combinarea, în general, a două mişcări şi anume, 
a mişcării principale de aşchiere şi a mişcării de avans. Mişcarea principală 
de așchiere este o mişcare de rotaţie, executată de semifabricat, iar mişca- 
rea de avans rectilinie este executată de sculă. Drept sculă se utilizează 
cuțitul de strunjit. Operația caracteristică pe strunguri este strunjirea,. 
Dar, utilizînd diverse tipuri de scule, se pot efectua şi alte operaţii, ca de 
exemplu, găuriri cu burghiul, adinciri cu adîncitorul, alezări cu alezorul, 
filetări cu tarodul sau filiera, rectificări şi chiar frezări, dacă îreza se fi- 
xează pe arborele principal, iar semifabricatul pe sania transversală sau 
direct pe cărucior. 

Clasificarea strungurilor se face luîndu-se în considerare diverse cri- 
terii, ca de exemplu : 

— după poziţia axei arborelui principal există : a — strunguri orizon- 
tale; b — strunguri verticale (carusel); 

— după gradul de automatizare se deosebesc: a — strunguri cu co- 
mandă manuală ; b — strunguri semiautomate ; e — strunguri automate ; 

— după gradul de universalitate există: a — strunguri universale ; 
b — strunguri specializate ; e — strunguri speciale ; 

— după greutate şi dimensiunile de gabarit sînt construite : a — strun- 
guri de banc (pentru mecanică fină); b — strunguri mici; ec — strunguri 
mijlocii ; d — strunguri grele ; e — strunguri foarte grele ; 

— după gradul de precizie există : a — strunguri de precizie normală ; 
L — strunguri de precizie ; 

— după calitatea suprafeţei şi precizia dimensională se deosebesc : 
a — strunguri de eboşare; b — strunguri de finisare. 


2.2. STRUNGUL LONGITUDINAL, UNIVERSAL 
2,2,1. DESCRIERE GENERALĂ ȘI PARAMETRII DE PROIECTARE 
Strungurile longitudinale se caracterizează printr-un înalt grad de 
universalitate. Sînt destinate prelucrării pieselor cu suprafaţă de revoluţie, 
cu forme şi dimensiuni foarte variate. Prelucrarea se execută cu o singură 


14 


prindere a semifabricatului, sau mai multe prinderi. Semifabricatul se 
fixează numai la un capăt în mandrin universal, sau platou, cînd lungimea 
părții în consolă nu este mult mai mare decît diametrul, sau se fixează 
între_vîrturi, cînd lungimea lui depăşeşte mult diametrul. 

In figura 2.1 se prezintă vederea generală simplificată asupra unui 
strung longitudinal, universal, unde se deosebesc : 7 — motorul electric 


7 72 13 is 15 6 


Fig. 2.1. Vedere generală asupra unui strung longitudinal, universal. 


de antrenare ; 2 — păpuşa fixă (cutia de viteze), care conține în întregime, 
sau numai parţial mecanismele mişcării principale (mişcarea T); 3 — arbo- 
rele principal; 4 — mandrinul universal; 5 — suportul port-sculă; 6 — 
sania longitudinală; 7 — sania transversală; 8 — căruciorul ; 9 — păpuşa 
mobilă; 10 — cutia lirei roţilor de schimb ; 71 — cutia de avansuri, care 
conţine parte din mecanismele necesare obţinerii mişcărilor de avans; 
12 — bara de legătură a manetelor de pornire-oprire a mişcării princi- 
pale; 13 — bara de avans; 14 — şurubul conducător ; 15 — tava de colec- 
tare a aşchiilor şi lichidului de răcire ; 16 — batiul. 

Pe lîngă subansamblurile principale evidenţiate în figura 2.1, strun- 
gul mai are o serie de organe de comandă (ca de exemplu : roţi de mînă, 
manete, butoane etc.) pentru comanda funcţiunilor maşinii. Pe păpuşa 
fixă se află manetele pentru schimbarea turaţiilor şi o parte din manete 
pentru schimbarea sensului, sau valorii mişcării de avans. Pe cutia de 
avansuri se află restul manetelor pentru schimbarea raportului de trans- 
mitere al lanţului mişcării de avans, maneta pentru transmiterea mişcării 
la şurubul conducător, sau la bara de avans. Pe batiul maşinii, sub cutia 
de avansuri, se află butoanele şi întrerupătoarele pentru legarea strungu- 
lui la rețeaua electrică de alimentare, pentru pornirea pompei lichidului 
de răcire, pentru iluminatul spaţiului de lucru etc. 

Pe cutia căruciorului sînt dispuse roţile de mînă pentru transmiterea 
manuală a mişcărilor de avans (mişcările II, III şi IV din fig. 2.1), 
pentru inversarea sensului mişcării de avans de lucru, pentru cuplarea trans- 
miterii mecanice a avansului longitudinal, transversal, avansului normal 
de lucru, sau de filetare. Pe păpuşa mobilă se află două manete, pentru 
blocarea păpuşii pe batiu şi blocarea pinolei în corpul păpuşii. 
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Parametrii caracteristici ai strungului longitudinal, universal sînt : 
a — diametrul maxim ce se poate prelucra, piesa rotindu-se deasupra 
batiului, notat cu D, în figura 2.2, deci cînd semitabricatul este prins în 
consolă în mandrinul universal, sau în platou ; b — diametrul ce se poate 
prelucra, cind semifabricatul este sprijinit şi cu vîrful păpușii mobile, notat 
cu D, în figura 2.2, deci piesa, 
trebuie să se rotească deasu- 
pra saniei transversale ; € — 
distanţa maximă între vîrfu- 
rile păpuşii fixe şi păpuşii 
mobile, care indică lungimea 
maximă a semifabricatu- 
lui ce se poate prelucra pe 
strung. Cele două diametre 
maxime se stabilesc astfel ca 
să fie satisfăcută relația : 
D, = (0,5 ... 0,7) Də, 
în cazul strungurilor mici şi 
mijlocii, respectiv pentru 


strunguri precise, cu rigidi- 
tate mărită la cărucior şi: 


Fig. 2,2. Diametrele maxime și minime ce se pot 
prelucra pe strungul longitudinal. D, = (0,7 ... 0,85) Ds, 


în cazul strungurilor grele şi foarte grele, respectiv a strungurilor de pro- 
ducţie. , 

Pe lîngă parametrii principali, strungurile longitudinale se caracteri- 
zează şi prin următoarele mărimi : a — domeniul de reglare al turaţiilor ; 
b — numărul „treptelor de turaţii ; e — domeniul de reglare al avansurilor 
de lucru și de filetare; d — numărul treptelor de avansuri de lucru şi pa- 
surilor de filete; e — diametrul alezajului arborelui principal, respectiv 
mărimea alezajului conic ; f — mărimea alezajului conic la pinola păpuşii 
mobile ; g — pasul şurubului conducător ; h — puterea motorului de antre- 
nare ; 4 — greutatea şi dimensiunile de gabarit etc. 

În cazul proiectării strungurilor longitudinale, aceşti parametri se 
indică în tema tehnică de proiectare, sau se determină pornind de la va- 
lorile parametrilor principali şi de la condiţiile de exploatare ale strun- 
gurilor. 

Astfel, turația minimă a arborelui principal se determină cu ajutorul 
vitezei minime de aşchiere (Vmin) şi a diametrului maxim (Dar) al semi- 
fabricatului, cu relația : 

__ 1 000 min 


min — 


- [rot/min 
TIR [rot/min] 


Turația maximă se determină folosind valoarea maximă a vitezei 
de aşchiere (Vaz) şi valoarea minimă a diametrului semifabricatului (Das), 


cu relaţia : 


= 1.000 Taaa, [rot/min] 


Nmaz . 
mT: Drin 
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În ambele relaţii vitezele de aşchiere se exprimă în metrii pe minut, 
iar diametrele în milimetrii. 

Pentru strungurile universale valoarea minimă a vitezei de aşchiere 
rezultă din condiţia operaţiilor de filetare şi se adoptă între 5 şi 8 m/min. 
Valoarea maximă a vitezei de aşchiere rezultă din condiția prelucrării 
semifabricatelor din aliaje uşoare, sau din folosirea sculelor armate cu 
plăcuţe din aliaje dure metalo sau mineralo-ceramice. În cazul strungurilor 
moderne se ajunge pînă la a, E 500 m/min. 

Valoarea diametrului minim, care să asigure construcţia optimă 
şi exploatare economică a strungului, se determină pornind de la diametrul 
maxim deasupra batiului (D,), sau diametrul maxim deasupra saniei trans- 
versale (.D,), cu relaţia : 

Daia = 0,25: D.. 


Domeniul de reglare al turaţiilor (R,) rezultă din raportul turaţiilor 
limită şi anume : 


= Tros = uez „Daes O 4 = 250... 400 


Realizarea unor strunguri cu domeniul de reglare al turațiilor cu va- 
lorile reeşite mai sus, este foarte costisitoare, de aceea chiar şi strungu- 
rile universale se proiectează cu domeniul de reglare al turațiilor, între 
valorile 100 şi 200. Valori mai mici se utilizează în cazul strungurilor 
specializate şi speciale, la care vitezele de aşchiere variază între limite mai 
restrînse. 

Valori ridicate ale diametrului de reglare se realizează avantajos la 
acele strunguri la care lanţul cinematic al mişcării principale este prevăzut 
şi cu liră de roţi de schimb. Cu ajutorul roţilor de schimb domeniul de 
reglare al turaţiilor poate fi lărgit simţitor. 

Pentru avansurile de lucru şi de filetare, domeniul de reglare rezultă 
din valorile maxime şi minime a pasurilor filetelor ce se pot prelucra. La 
strungurile mici şi mijlocii se prevede prelucrarea filetelor cu pasul minim 
de 0,5 mm, iar pasul maxim, pentru filetul modul de 30 pînă la 50 mm, 
şi numai în cazuri excepționale pînă la 100 mm. Ca avansuri de strunjire 
în direcţie longitudinală se folosesc valorile între 0,02 şi 0,1 mm/rot, pentru 
avansul minim şi în jur de 2 mm/rot., pentru avansul maxim. Valoarea 
maximă a avansului variază între limite largi, depinzind de dimensiunile 
strubgului. 

Un alt parametru caracteristic al strungului este puterea motorului 
de antrenare, care se determină cu relația 


Py 


= ———, [Kw 
6120-7 [Kv] 
unde : 
P, este componenta verticală a forței de aşchiere ; 
v  — viteza de aşchiere în cazul prelucrării secțiunii maxime a 
aşchiei ; 
7 — randamentul mecanic al lanțului cinematic care transmite 
mişcarea. 
17: 


2 — se. 557 


Valoarea componentei P, a forţei de așchiere, în cazul strungurilor 
longitudinale, se determină din condiţia operaţiilor de eboşare, ţinînd 
seamă şi de condiţia preciziei dimensionale şi de formă a suprafeţei prelu- 
crate, de rigiditatea semifabricatului, de forma şi dimensiunile acestuia. 
Deoarece acești factori variază între limite largi, de obicei puterea moto- 
rului electric de antrenare se adoptă după puterea motoarelor strunguri- 
lor asemănătoare, aflate în exploatare în condiţii similare cu strungul de 
proiectat. 


2,2.2. STRUCTURA CINEMATICĂ A STRUNGULUI LONGITUDINAL ȘI REGLAREA LANŢURILOR 
CINEMATICE 


În vederea generării suprafeţelor pe strung, sînt necesare trei feluri de 
mişcări : 

a — miscarea principală de așchiere ; b — mişcările de avans ; e — miş- 
cări auxiliare. | 

Mişcarea, principală de aşchiere este executată de către arborele prin- 
cipal, împreună cu semifabricatul şi este o mişcare de rotaţie. Această 
mișcare este obținută de la un motor electric şi transmisă la arborele prin- 
cipal printr-un lanţ cinematic. Pentru obţinerea gamei de turaţii, raportul 
de transmitere al lanţului cinematic poate îi variat continuu sau în trepte. 

Mişcarea, de avans este executată de sculă şi poate fi rectilinie sau 
curbilinie. La generarea suprafeţei cilindrice, exterioare sau interioare, 
mişcarea de avans este paralelă cu axa de rotaţie a semifabricatului. 
Pentru generarea suprafeţei conice, traiectoria virfului cuţitului este rec- 
tilinie şi face un anumit unghi cu axa de rotaţie a semifabricatului. Cînd 
acest unghi este de 90°, se obţine suprafaţă plană (frontală). Prin combi- 
narea mișcării de avans longitudinal cu cel transversal, cu un raport varia- 
bil, se obţine traiectoria curbilinie şi astfel condiţia generării suprafețelor 
de revoluție. 

Numărul şi complexitatea mișcărilor auxiliare depinde de gradul de 
automatizare al ciclului de lucru al strungurilor. De exemplu : 

a — mişcare de avans rapid de apropiere sau îndepărtare rapidă a 
sculei ; b — mişcare pentru schimbarea turaţiei arborelui principal; e — 
mişcare pentru schimbarea avansului etc. 

Pentru fiecare dintre mișcările descrise mai sus există cîte un lanţ 
cinematic. Ansamblul lanțurilor cinematice compun structura cinematică 
a strungului. Pentru reprezentarea simbolizată a structurii unei maşini- 
unelte se utilizează schema bloc. Un exemplu de schemă bloc pentru strun- 
gurile longitudinale este reprezentat în figura 2.3. 

Mişcarea principală (1) este preluată de la motorul electric 1, se trans- 
mite prin lanţul mişcării principale, aflat în cutia păpușşii fixe 2, de unde 
se transmite la arborele principal 3. 

În cazul strungurilor, mişcarea de avans se raportează la o rotaţie a 
arborelui principal, astfel că lanțul mişcării de avans preia mişcarea de la 
arborele principal, respectiv de la lanţul mișcării principale, prin lira 
roților de schimb 4, de unde se transmite în cutia mecanismului de avans 
5 (săgețile 11). De aici mişcarea poate fi transmisă prin intermediul arbo- 
relui canelat 6 (săgeata II’), sau prin intermediul şurubului conducător 7 
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(săgeata II”), în cutia căruciorului 8. Din cutia căruciorului mişcarea se 
ramifică spre lanţul avansului longitudinal, cînd căruciorul glisează pe 
ghidajele longitudinale ale batiului 9, sau spre lanţul avansului transver- 
sal, cînd suportul port sculă 70 se deplasează transversal, în direcţie per- 
pendiculară faţă de ghidajele longitudinale (săgețile ZII). 

Mecanismele lanțului cinematic al mișcării principale sînt dispuse în 
întregime în cutia păpușii fixe, sau parţial în cutia păpuşii fixe, parţial în- 


1 


Fig. 2.3. Schema bloc a strun- 
gului longitudinal. 


tr-o cutie independentă, montată în corpul batiului, sau în afara acestuia. 
Prima soluție se foloseşte la strungurile longitudinale mici şi mijlocii gi la 
strungurile grele, unde înălțimea arborelui principal față de ghidaje fiind 
mare, dimensiunile păpuşii fixe permit montarea mecanismului în între- 
gime. Cea de-a doua soluție se foloseşte la strungurile de finisare, cu sco- 
pul de a evita transmiterea vibrațiilor produse de angrenaje la arborele 
principal. 

Structura cinematică a unui strung longitudinal simplu este prezen- 
tată în figura 2.4. Lanțul cinematic al mişcării principale se compune din 
roata de curea, care primeşte mişcarea de la un motor electric, şi din cele 
două grupe de roţi baladoare dintre arborii 7, II şi ITI, care este arborele 


28 
i A 
AE, 


27 2 |V 25 


Fig. 2.4. Structura cinematică a unui strung longitudinal simplu. 
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principal, ca organ antrenat. Ecuația cinematică exprimă legătura dintre 
valorile mișcărilor organelor finâle şi rapoartele de transmitere parţiale 
ale mecanismelor componente şi are forma : 


RO * e UN * UI- = ha 


unde no — turaţia motorului electric antrenor ; 
lie — raportul de transmitere al transmisiei cu curea ; 
irr, Îrm-ur — rapoartele de transmitere între arborii I—II, res- 
pectiv II şi II]; 
Ng — turația obținută la arborele principal. 

La scrierea ecuației cinematice nu s-a luat în considerare coeficientul 
care ține seamă de alunecarea transmisiei cu curea. 

Valoarea turației n, poate fi modificată prin modificarea turației 
motorului, dacă motorul utilizat are mai multe turații şi prin modificarea 
rapoartelor îz_rr și îzr_rr. Din condiția numărului treptelor de turaţii 
rezultă construcţia mecanismelor intermediare de transmitere a mişcării, 
iar din valoarea turaţiilor se determină numărul de dinţi la roţile dinţate. 

Mișcările de avans (longitudinal, transversal şi de filetare) se obţin 
cu cele trei lanţuri cinematice, lă care însă prima; jumătate este comună, 
Mişcarea este preluată de la arborele principal 117 cu roţile de schimb, 
avind raportul de transmitere ,, iar prin intermediul mecanismului de 
reglare dintre arborii IV—V şi VI se transmite la arborele canelat VIII, 
sau la şurubul conducător VII. Dirijarea mişcării, în vederea obţinerii 
avansului longitudinal, sau transversal, se obţine cu roata baladoare 223 
(pe figură fiind notat numai indicele 25) de pe arborele X. Cele două 
mişcări se pot obţine şi manual, cu ajutorul roţilor de mină R, şi Rz, 
pentru care caz roata baladoare Zə nu poate angrena cu roţile dințate 
Zog SAU 229. 

Posibilităţile structurii cinematice la o maşină-unealtă, se studiază 
prin întocmirea schemei structurale, care de fapt este o reprezentare con- 
venţională a legăturilor din interiorul lanţului cinematic şi al lanțurilor 
cinematice între ele. Pentru structura cinematică din figura 2.4, schema 
structurală este întocmită şi redată în figura 2.5. Cu ajutorul acestei re- 
prezentări se poate urmări transmiterea mişcărilor şi legăturile cinematice 
dintre lanțurile componente. 

Din punct de vedere cinematic, un lanţ cinematic se caracterizează 
prin trei parametri şi anume : 

a — valoarea mișcării de intrare; b — valoarea mişcării de ieşire; 
c — raportul de transmitere al lanţului cinematic. În etapele proiectării, 
sau exploatării mașinilor-unelte, de regulă, se cunosc valorile a doi para- 
metri şi se caută determinarea celui de al treilea. Pentru această analiză 
se scriu ecuaţiile cinematice ale lanțurilor cinematice. Deducerea ecuațiilor 
cinematice se face prin parcurgerea următoarelor faze : 

a — stabilirea organelor finale (de intrare şi de ieşire a mişcării) ale 


lanțului cinematic ; 
b — precizarea organelor intermediare care transmit mişcarea între 


organele finale ; 
e — stabilirea valorii mişcării la organul de intrare şi de ieşire ; 
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d — scrierea ecuaţiei de legătură dintre valorile mişcărilor organelor 
finale şi rapoartele de transmitere parțiale ; 
e — înlocuirea valorilor numerice în ecuaţie și calcularea termenului 
necunoscut. i l 
În practica proiectării şi exploatării mașinilor-unelte apar trei cazuri 
de utilizare a ecuaţiilor cinematice : primele două, cînd se urmărește deter- 
mivarea uneia, dintre valorile mişcărilor organelor finale (la intrare, sau la 
ieşire) cunoscîndu-se cealaltă valoare şi raportul de transmitere al lanţului 


Z Z 
Za Z | 
Roata __ É Za I I arborele principal 
decurea ` A Zy í 
52 Zy 
i s 10 
Surub conducător-avans de filetare 
Zn Zi 220 
A Za i Žo 
SE, a Y II— c, — WI gZ— 
Zy Za 222 
Z ze 
2 Zig 21 
LI — AI — Zy, cremalieră -avans longitudinal 
26 a 
IX Za x 
Za 


Z, 
DZ — Surub transversal ~ avans transversal 
29 


Fig. 2.5. Schema structurală pentru structura cinematică din figura 2.4, 


şi al treilea caz cînd se cunosc valorile mişcărilor la organele finale gi se 
urmăreşte determinarea raportului de transmitere al lanţului cinematic. 

În cazul cînd raportul de transmitere al lanţului se compune dintr-o 
parte constantă şi una variabilă, în calcule se determină numai partea, 
variabilă, ţinîndu-se seama de partea constantă a raportului de transmitere. 
Partea variabilă a raportului de transmitere se realizează cu ajutorul unei 
cutii de viteze sau cu o liră de roţi de schimb, compusă din una, două sau 
trei perechi de roţi de schimb. 

Pentru exemplificarea explicaţiilor de mai sus, se vor scrie ecuaţiile 
cinematice pentru determinarea turaţiilor arborelui principal şi avansu- 
rilor, utilizînd structura cinematică din figura 2.4 şi schema structurală 
din figura 2.5, urmărind parcurgerea fazelor amintite mai sus. 


Ecuatia cinematică a lantului mişcării principale 


a. Organele finale sînt : roata de curea de pe arborele T și arborele 
principal III. 

b. Între organele finale mişcarea se transmite cu trei perechi de roţi 
dințate, de la arborele I la ZI şi două perechi de roţi dințate, de la arbo- 
rele II la III, realizind rapoartele de transmitere îz—rr Şi îrz—rr2. 
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c. Mişcarea de intrare este constantă şi anume, rotația no a roții de 
curea. Se urmăreşte determinarea turaţiilor n, ale arborelui principal. 
Indicele v, în acest scop, poate lua valorile de la 1 la 6. 


d. Ecuația cinematică a lanțului are forma : 
No~ ir-ri * Ù- = Nae 


Dacă produsul celor două rapoarte parțiale se notează ca fiind rapor- 
tul cutiei de viteze, deci: l 


u-u * in- = iev, 
atunci se obține : 
no s tey = Nge 


De obicei se cunoaşte valoarea mişcării de intrare (no) şi se urmăreşte 
obţinerea, seriei de valori ale mişcărilor la ieşire (n), în scopul determinării 
rapoartelor de transmitere necesare (icy). Pentru acest caz se scrie relaţia : 


: Na 
top = —: 
No 


Ecuația cinematică a lanţului mișcării de avans. 


a. Organele finale sînt : arborele principal ZII şi căruciorul, deoarece 
mărimea, deplasării căruciorului se raportează la o rotaţie a arborelui prin- 
cipal. 

b. Între organele -inale mişcarea este transmisă de mecanismele cu 
roţi dinţate dintre arborii IZI şi IX. Prin modificarea raportului roţilor 
de schimb (,,) şi cuplarea succesivă a roţilor dințate zu... 25 se obține 
seria, valorilor avansului longitudinal (sı). 

c. Valorile mișcărilor finale sint: o rotaţie a arborelui principal şi 
cursa (s1) cu care se deplasează căruciorul, în acest timp. 

d. Ecuația care stabileşte legătura dintre mişcările organelor finale 
şi rapoartele de transmitere parţiale are forma : 

1 rot-arb pr > i,’ ipit, fas, £i * T° Mog” Zog = Si 
Za Za Z% 
unde : 

lea este raportul de transmitere al cutiei de avansuri (între arborii 
IV—VI); 

Mog; Zog — modulul şi numărul de dinți la roata 28. 

e. Cunoscînd valorile mişcărilor organelor finale şi anume, o rotaţie 
a arborelui principal (1 rot: arb pr) şi seria dorită a avansurilor longitu- 
dinale, pentru o anumită valoare a raportului t., raportul de transmitere 
al roţilor de schimb +, se determină cu relaţia : 


š 1 221 Za Z% s1 
t Sea OES II 3 
tea 220 Z23 Zæ T° Mag Zag 
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notindu-se valorile constante ale raportului de transmitere : 


Za Z224 226 1. Lig 
a a t E a 


220 Z23 Z25 T` Maag” Z2g 
se obține : 


lrs = C, i : Sie 


tea 


În cazul strungurilor simple şi la cele de filetat precise, nu există cutie 
de avans, astfel că relația devine : 


iss = 0, Si 


În eventualitatea că nu se cunoaşte precis structura cinematică a 
maşinii, respectiv a lanțului cinematic de avans, utilizînd relația de mai 
sus, se poate determina constanta Cı a lanţului. Pentru aceasta pe lira 
roților de schimb se montează roți care realizează raportul de transmitere 
în; = 1, apoi rotind arborele principal cu o rotație completă, se măsoară 
deplasarea căruciorului. Înlocuind aceste valori se obține : 


Si 


Pentru obţinerea unei precizii mai ridicate, deplasarea căruciorului 
se măsoară la 10, sau 100 de rotații ale arborelui principal. 
În mod similar se procedează şi la scrierea ecuaţiei cinematice pentru 
avansul transversal (82), obţinîndu-se ecuaţia : 
1 rod: arb- Pr ing e 20 123, 35. p, = se, 
22 oa 29 


unde p, este pasul şurubului transversal. Scriind ecuaţia pentru realizarea 
raportului roţilor de schimb, se obţine : 


DE NL EL ME, 


lea 20 Z23 Z2% Pt 
Dacă se notează : 


se obține : 


La proiectarea strungurilor longitudinale trebuie ţinut seamă că, 
la aceeaşi valoare a raportului de transmitere a lanţului cinematic de avans, 
raportul dintre avansul transversal ($2) şi cel longitudinal (sı) să fie un 
număr întreg, de obicei 2 sau 3. De aceea, se recomandă scrierea raportului 
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dintre cele două avansuri, respectiv dintre cele două ecuaţii cinematice 
şi anume : 


> - 20 23 25 
1 rot-arb- pr- ip iea pe 
Zoa Z4 229 82 


1 7ot- a7b- pr: ip’ ia: -2.25 . Map Zog T 


Deoarece rapoartele de transmitere variabile ip, şi ie, se menţin la 
aceleași valori, după simplificare se obţine : 


223 | De S2 


Z29 TMəzg * 228 Si 


Rezultă că valorile numerice ale termenilor din membrul stîng al 
relaţiei trebuie astfel adoptate ca raportul lor să dea numărul dorit 2 
sau 3. 

Aceeaşi ecuaţie cinematică se poate obţine şi direct, dacă se scrie 
ecuaţia cinematică a lanţului fictiv care leagă mişcările celor două organe 
finale, căruciorul şi sania transversală. În acest caz, pornind de la avansul 
longitudinal, ecuaţia cinematică devine : 

Sa „26, 25 


POI i AS e -Pi = So 
T° Mag" Zag Z2 Za 


După ordonare şi simplificare se obține aceeaşi relație ca mai sus şi 
anume : 


Ž26 Pe S2 


. ———— M z— 


Zog T Mag" 229 %1 


Analiza structurii cinematice a strungului universal 8—8 


Structura cinematică a lanțului mişcării principale, respectiv a cutiei 
de viteze, este reprezentată în figura 2.6. Lanțul realizează legătura cine- 
matică şi transmite mişcarea de la motorul electric de antrenare la arborele 
principal (IV). Datorită diferitelor posibilități de cuplare a roților bala- 
doare, se realizează diferite rapoarte de transmitere şi în final o serie de 
valori a turațiilor arborelui principal. 

Cuplajul cu lamele de pe arborele I este cuplat spre stînga (C1), ṣi 
transmite mişcare în sens normal de lucru. Numărul treptelor de turații 
se obține, urmărind schema. structurală redată în figura 2.7, cu relația : 


2- 3,423: 2"2 = 30 
După cum se poate observa şi în diagrama turaţiilor, redată în figura 
2.8, la arborele V se suprapun 6 turaţii, iar la arborele VI 3 turaţii, 


astfel că rămîn 21 de turaţii. diferite, distribuite între limitele npin = 11,8 
rot/min Și nmas = 1 180 rot/min. 
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ur 
= EU 
Elie, 


Z l 
Z, iar U y 
Zw alj 
Z CH 
za Zia T 
nmr 
23 i și I ZI 
70 3 
- = | = 
a71 pa 
Za f Pn Zu 
i 
L] 
Zis 


r — t e 
arborele principal 
E E Z 
2 Žo L Zz poa 
Z265 II 
YI TI Spre lira rotilor 
Z Zy de schimb a 
Lig Zn 7 /anțului mișcări) 
4 Ts W 4 de avans 


Fig. 2.7. Schemajstructurală a cutiei de viteze a strungului S—3. 


Cînd cuplajul cu lamele de pe arborele I este cuplat spre dreapta (01) 


la arborele JI se transmite o singură rotaţie şi în sens opus. Numărul 
treptelor de turaţii rezultă din relaţia, : 


1-3+1:8:2:2=15, 
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Deoarece în acest caz se suprapun 4 turaţii, rămîn 11 turaţii diferite. 
Valorile numerice sînt menţionate în diagrama turaţiilor (fig. 2.8) în paran- 
teze. Se poate observa că valorile numerice ale turaţiilor în sens opus sînt 
mai mari decit turaţiile în sens normal, la aceeaşi poziţie a roţilor bala- 


P=i2 


Fig. 2.8. Diagrama turațţiilor cutiei de viteze Fig. 2.9. Mecanismul mişcării principale la 
a strunsului S$-3. un strung universal de finisare . 


doare. Scopul acestei măsuri este ca la operaţiile de filetare cu cuțitul, 
cînd repetarea trecerilor se execută fără întreruperea legăturii cinematice 
a lanţului mişcării de avans la filetare, cursa de revenire (în gol) a cuţi- 
tului, să se efectueze în timp mai scurt, deci ca timpul auxiliar să se reducă. 
Mărirea, vitezei de revenire se realizează odată cu inversarea sensului de 
rotire a arborelui principal şi anume decuplarea cuplajului C, şi cuplarea 
cuplajului Ci. 

În figura 2.6, cu F este notată frîna cu bandă, care este sincronizată 
cu funcționarea cuplajelor O, şi Ci. In poziţia decuplată a cuplajelor, 
frîna blochează arborele IV, iar cînd unul din cuplaje este cuplat, frina 
este liberă. Frîna serveşte deci la scurtarea timpului auxiliar de oprire a 
arborelui principal. 

Soluţia constructivă la care toate mecanismele mișcării principale 
sînt amplasate în cutia păpuşii fixe, prezintă dezavantajul că multitudinea 
angrenajelor constituie surse de vibrații, și astfel influențează negativ 
asupra calităţii prelucrărilor. Pentru a evita acest neajuns, se prezintă 
în figura 2.9, un al doilea exemplu constructiv şi cinematic de mecanism 
al mișcării principale, recomandat pentru strungurile longitudinale de 
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precizie (de finisare). Diagrama de turaţii corespunzătoare acestei variante 
este redată în figura 2.10. 

Cutia de viteze propriu-zisă este amplasată în piciorul strungului, 
sub păpuşa fixă, de unde mişcarea este transmisă în păpuşa fixă prin 
intermediul unei transmisii cu curea (roţile de curea d, d, din fig. 2.9). 
În această cutie se obţin 12 


trepte de turaţii, care se trans- Se N 

mit direct la arborele principal % „SS 3$ 

(VI în fig. 2.9), cînd cuplajul Ş > y T p D a 

C, este cuplat. După cum re- n -T N r =q 2400 
| 


zultă din diagrama de turaţii 
(£ig.2.10) acestea au valori între 
limitele 450 şi 2 800 rot/min. Se 
obţin și turațiile 112,180 şi 280, 
dar acestea se suprapun cu ace- 
leaşi turaţii obţinute prin me- 
canismul cu intermediar de pe 
arborele V (fig. 2.9). 

Cu ajutorul mecanismului 
cu intermediar se obţine gama 
de turaţii între limitele 14 şi 
355 rot/min. 

Seria de turaţii este vbţi- 
nută cu raţia e = 1,26, pentru 
turaţiile ridicate iar pentru tu- 
rațiile joase, cu rapia e = 1,58 
(p = 1,262), devarece aceste 
turaţii se utilizează mai rar, Di NOR! 
cum ul fi operaţiile de filetare Fig. 2.10. Diagrama structurală a mecanismului 
etc. Gama turațiilor joase se mișcării principale din fig. 2.9. 
transmit prin mecanismul cu 
intermediar, cînd cuplajul C, este decuplat, iar roata baladoare 2 an- 
grenează cu roata 2: 

La transmiterea turațiilor ridicate, cu cuplajul C, cuplat, roţile din- 
tate 25 Și Z nu sînt în angrenare, astfel că se evită acţiunea Tabra yino 
acestui angrenaj asupra arborelui principal. 


În cazul acestei variante a mecanismului mișcării principale se valo- 
rifică şi avantajele roţilor dinţate legate şi anume roţile 24, Ze, 27, care 
în anumite situaţii sînt atît roţi conduse cît şi conducătoare. Principalul 
avantaj al acestei soluţii, constă în faptul, că vibraţiile angrenajelor din 
cutia de viteze sînt amortizate de către transmisia cu curea şi nu ajung 
la arborele principal. Pentru acest motiv este larg utilizat la strungurile 
de finisare. 

O altă variantă constructivă a mecanismului mişcării principale utili- 
zată la strunguri, se caracterizează prin combinarea mecanismelor cu roţi 
dințate baladoare, cu un variator continuu de turaţii. Structura cinematică 
a unui asemenea mecanism este reprezentată în figura 2.11. 


Variatorul de turaţii utilizat, de tip SVETOZAROV, realizează 
domeniul de reglare R, = 4 (reducere cu 1/2 și amplificare cu 2/1) și este 


27 


montat în piciorul strungului, sub păpuşa fixă. De aici, prin intermediul 
unei transmisii cu curele trapezoidale, mişcarea se transmite în păpuşa 
fixă, de unde, prin roţile dințate baladoare, la arborele principal. Mişcarea 
poate fi transmisă de la arborele II, direct la arborele V, prin angrenajul 
25, 26 Sau prin intermediul arborilor III şi IV cu angrenajele respective. 


N 
u 


d Veriotor 


Motor electrie 


Fig. 2.11. Exemplu de mecanism al mișcării principale la strung, cu 
variator continuu de turaţii. 


o 750 


O 770 


fig Za «Za „E 
Ze 2i 27 \ 
AER e a NA J uf 


b 72 


Fig. 2.12. Diagrama de turații a mecanis- 
mului din figura 2.11. 


Turațiile dintre limitele 48 ... 
...190, respectiv 190 ... 750, se pot 
obţine prin cîte dcuă posibilităţi de 
cuplare a roţilor baladoare, iar dome- 
niile dintre limitele 12 ... 48, res- 
pectiv 750 ... 3 000, numai cu cite o 
singură posibilitate de cuplare. Se 
asigură astfel o exploatare mai raţio- 
nală a puterii motorului electric de 
antrenare. 

__ Pe diagrama turațţiilor reprezen- 
tată în figura 2.12 se pot urmări posi- 
bilitățile de cuplare și de obţinere 
a diverselor rapoarte de transmitere. 
Nu sînt evidenţiaţi arborii III şi IV, 
ci numai rapoartele de transmitere 
totale iz, îs, it, ca produse ale rapoar- 
telor parţiale dintre arborii TI —III ; 
III—IV şi IV—V. 

Mecanismul mişcărilor de avans 
al unui strung longitudinal, este 
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unic atît pentru transmiterea avansului de lucru (de strunjire) longitudinal 
şi transversal, cât şi pentru avansul de filetare, indiferent de unitatea de 
măsură a pasului filetului, sau tipului filetului. Conţine majoritatea, orga- 
nelor lanţului cinematic al mișcării de avans, la care raportul de transmi- 
tere poate fi variat. După cum rezultă și din schema bloc, redată în figura 


2.3, cutia mecanismului mișcă- 


rilor de avans (5) face legătura, Doai d 
dintre roțile de schimb (4) şi şu- Era J NT | 
rubul conducător (7), respectiv zii j 
bara de avans (6). l 

La strungurile longitudi- m- 


nale, universale, mecanismul | 
mişcărilor de avans este pro- | 
iectat astfel ca să asigure ob- 
ţinerea, seriei avansunilor de lu- | 
cru, precum şi posibilitatea pre- |- for 
lucrării filetelor metrice, modul, L iT | D (rye iho) 
în țoli (filet WHITWORTH) l T! = 

i Diametral- Piteh. j i 

; Gama de valori ale pasuri- Lp pet pai 
lor de filete, respectiv avansuri 
de lucru, se împarte în grupe, 
iar mecanismul se proiectează 
astiel ca diversele grupe să se poată obţine prin reglarea raportului de 
transmitere la un anumit grup de organe, iar filetele din cadrul unei 
anumite grupe, cu ajutorul altui grup de organe. Componenţa unui me- 
canism al mişcărilor de avans este dată în figura 2.13. 

Arborele II (notat cu VII în figura 2.6) preia mișcarea de la arborele 
principal Z, sau din cutia de viteze cu grupa de organe, notată cu A, rea- 
lizind raporturile 1/1 ; 8/1; 32/1. Grupa de organe B transmite mișcarea 
cu raportul 1/1 și serveşte la inversarea sensului de rotire al şurubului 
conducător, în vederea obţinerii filetului dreapta, sau stînga. Reglarea 
lanţului cinematic, în vederea prelucrării diferitelor tipuri de filete (metric, 
modul, țoli, diametrul Pitch), se realizează la grupa de organe O (roţile 
de schimb). Cînd prelucrarea diferitelor tipuri de filete alternează des, 
în scopul scurtării timpului de reglare, aceasta se realizează cu ajutorul 
unor roţi dinţate baladoare. Un asemenea grup de organe este schematizat 
şi notat cu D. 

Seria de filete fiind împărţită în grupe, valorile filetelor unei grupe 
se obţin cu mecanismul E, care de regulă este un mecanism cu con de roţi 
dințate (NORTON), cu roți baladoare, sau cu roți dințate în meandre, 
Seria grupelor de filete se obține prin multiplicarea, sau demultiplicarea 
grupei de bază cu raportul 2. Această multiplicare (demultiplicare) se 
obţine cu ajutorul unui mecanism cu roți baladoare, sau cu roţi dințate 
în meandre. In figura 2.13 este notat cu F. 

În cele ce urmează, rapoartele de transmitere parţiale ale lanţului 
cinematice de avans, vor fi notate cu indicele reprezentind litera grupei 
corespunzătoare (i4; iB, ..., tp) 

Dacă n, este turația piesei, respectiv turația arborelui principal 
cu pp pasul filetului care prelucrează pe piesă, iar n, și P; turația, respectiv 


Fig. 2.13. Componența mecanismului de avans la 
un strung universal. 
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pasul filetului şurubului conducător, legătura dintre aceste mărimi se 
poate exprima cu relaţia : | 


hp * Pp’ S nge’ Pro 


sau 


„Pac Pp 

Scriind ecuația cinematică a lanțului, care exprimă legătura dintre 
turațiile organelor finale, ținînd seamă de rapoartele de transmitere par- 
țiale ale organelor, se determină raportul de transmitere care asigură ob- 
tinerea turației, respectiv pasului dorit. Urmărind figura 2.13 se poate 
scrie : 

Np’ ta * ig’ io'ip'ig' ip = hac 

sau notind : 
î4* în: to` în ie" ip = În 


se poate scrie 


Pentru a obţine un anumit pas dintr-o grupă de îilete,se variază numai 
raportul mecanismului F(t), restul rapoartelor menţinîndu-se constante. 
În mod similar, pentru a se obţine grupele de filete, se variază numai 
raportul mecanismului F(ip), restul rapoartelor menţinîndu-se constante. 

Mecanismul A se foloseşte pentru amplificarea raportului de trans- 
mitere cu 8, sau 32, în cazul prelucrării filetului, modul cu pas mare. De 
exemplu, în cazul prelucrării canalului elicoidal al melcului cu mai multe 
începuturi şi modul mare. 

Pentru strungurile simple, raportul turaţiilor, respectiv paşilor, se 
obţine numai cu un mecanism şi anume cu roţile de schimb. Aceeaşi solu- 
ţie se adoptă şi pentru strungurile precise de filetare, în scopul evitării 
erorilor cinematice ale restului mecanismelor. În acest caz, ecuaţia cine- 
matică a lanţului de filetare are forma : 


x A n p 
z = so — ? 
în = ip = =. 

p? Pie 


Depinzînd de tipul filetului, respectiv de unitatea de măsură a pasu- 
lui filetului care se prelucrează şi a filetului şurubului conducător, relaţia 
de mai sus poate avea diferite forme. Dacă se presupune că pe un strung 
se pot prelucra cele patru tipuri de filete (metric, modul, în țoli şi diame- 
tral-Pitch) şi că pe strung şurubul conducător poate avea pasul îiletului 
exprimat în milimetri, sau în țoli, ecuaţia va avea opt variante. 


a. Şurubul conducător are filet metric. 
a. Se prelucrează filet metric : 


d». Se prelucrează filet modul. Pasul filetului modul se exprimă prin 
produsul dintre modul şi constanta r (Pp = m: m), deci: 


Tm 


4 =n ata 


Psc 
4. Se prelucrează filet în țoli (WHITWORTH). Filetul în țoli se 
exprimă prin numărul de paşi (de spire) pe un țol (N,), deci: 
n 25,4 
= ———- 3) 
2 N, 
unde 25,4 reprezintă lungimea unui țol, exprimată în milimetri, iar relația 
pentru determinarea raportului de transmitere a roților de schimb va avea 
forma : 
25,4 
N 2 ` Pse 
d, Se prelucrează filet diametral-Pitch, care este asemănător cu 


filetul modul, cu deosebirea că modulul este exprimat în țoli. Pasul unui 
asemenea filet se exprimă cu relaţia : 


jar relaţia pentru determinarea raportului roţilor de schimb va îi: 
m * 25,4 

= 3 
Ps * DP 


7s 


b. Șurubul conducător are filet în toli (pv = ZDEN, 


b,. Dacă se prelucrează filet metric, relația de bază de filetare va avea 
forma : 
Pp’ N pe, 
25,4 


b». La prelucrarea filetului modul, unde p= x: m, relația va deveni : 


trs 


2 nom: Ny, 


rs 


25,4 
b. La prelucrarea filetului în țoli, unde: 
254 25,4 
Pr = X, ŞI Py = N, , 
relaţia de filetare va obţine forma : 
E Ne 
îns = Ea . 


bı. În cazul prelucrării filetului diametral-Pitch, deoarece : 


__ 25,4 .  __ x" 25,4 
E Na ATD 
relația va deveni : 
FA PN 
DP 


În anumite cazuri apare şi necesitatea prelucrării îiletului în țoli, 
la care pasul nu se exprimă prin numărul de spire pe ţol (N,), ci pasul 
este măsurat direct în țoli. Un asemenea filet se numește CIRCULAR- 
PITCH (0.P.). Pasul acestui filet exprimat în milimetri are forma : 


Po = 25,4-0.P. 


Deducerea ecuației lanțului cinematic do filetare se efectuează ase- 
mănător ca în cazurile de mai sus, ţinîndu-se seamă de felul filetului şuru- 
bului conducător. 

Raportul de transmitere al roţilor de schimb (4,,) se obţine mai de- 
parte ca raport a 2, 4 sau 6 numere, care reprezintă numerele de dinţi 
ale acestor roţi dinţate. 

Exactitatea calculului numeric pentru stabilirea numerelor de dinţi 
la roţile de schimb se verifică cu relaţia : 


Pr = Trs" Prc 
Deoarece în aceste relații intervin şi numere zecimale, ca de exemplu 
3,14, 25,4 şi produsul, sau raportul acestora, numere care nu pot fi obți- 
nute cu precizie ca raport de numere întregi, la filetul prelucrat apare o 
anumită abatere față de valoarea teoretică a pasului. Această eroare se 
exprimă cu relaţia : 
A a Po — Pp 
unde: p, — este pasul realizat pe piesă ; 
Pp — pasul dorit (teoretic). 
Pentru a putea aprecia precizia filetului obținut, prin comparare cu 
valorile admise, eroarea se raportează pe o lungime de 1 000 mm, şi se 
calculează cu relaţia : 


Ap = 22 Pe. 1 000: [9oo] 
2 


Valorile limită ale valorilor admise variază între 0,5 şi 0,03 [9/0] în 
funcţie de lungimea şi precizia cerută la filet. Pentru obținerea unei pre- 
cizii ridicate, strungul este prevăzut cu dispozitiv special de corectare 
a erorilor lanţului cinematic de filetare. 

Pentru uşurarea operaţiei de reglare, în lanţul cinematie de filetare 
se introduc angrenaje care transformă constantele 3,14 ; 25,4 şi derivatele 
acestora, ca de exemplu grupa de organe D din figura 2.13. Cîteva exemple 
de transformare sînt date în tabelele 2.1 şi 2.2. Tabelele asemănătoare pot 
fi întocmite şi pentru transformarea produsului, sau raportului acestor 
constante (3,14/25,4 ; 3,14 - 25,4 etc.). 
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Tabelul 2.1 Tabelul 2,2 


Transformarea constantel 1” = 25,4 mm Transĉ?ormarea constantei T = 3,14159 
p Eroarea 3 Eroarea 
Cazul Valoare obținută o Cazul Valoare obţinută % 

11 - 30 157 

1 = 25,38461 — 0,606 1 Ta = 3,14000 — 0,507 
18—24 22 

2 = 25,41176 +0,463 2 Eg = 3,14285 ~ +0,402 
9.35 43-45 

3 = 25,40322 +0,125 3 = 3,14123 —0,114 

4-31 14- 44 . 

40: 40 27. 32 

4 = 25,3968 — 0,125 4 = 3,14181 +0,072 
11-25 
40 - 87 9: 37 

5 = 25,40145 -+0,057 5 -—— — = 3,14150 — 0,027 
137 2.53 
89 :125 13- 29 

6 = 25,39954 — 00,18 6 = 3,14166 +0,024 
6:73 4- 30 

127 16 : 43 2 
7 FA = 25,40000 0 7 73 = 3,14155 — 0,013 


Structura cinematică simplificată 'a cutiei mecanismului mișcării de 
avans a strungului longitudinal $.3 este prezentată în figura 2.14, iar sche- 
ma structurală în figura 2.15. Mişcarea este preluată de la ultima roată 
(b) a lirei roților de schimb, care este fixată pe arborele I. De aici se 


+ 
O; Zy Zy Ze lo Zu Zop Z273 lz 


r 
K 


fi | 
zl ia È] 


227% 220 Zn Zy Zi Zis. r Zg 2oy Zoa 


Fig. 2.14. Structura cinematică a cutiei de avansuri de la strungul S-3. 
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transmite la arborele ZI, dacă cuplajul C, este cuplat, sau la arborele 
III, dacă roata baladoare z; angrenează cu 2. 

În primul caz, mişcarea de la arborele JI se transmite prin blocul de 
roţi baladoare (2, ; 2i) la conul de roți NORTON. Se folosește la pre- 


lucrarea filetelor în țoli şi dia- 


ale acestor roţi sînt proporţio- 

nale cu paşii din grupa de bază în, 

ai seriei de filete. în & 
Al doilea, caz, cînd mişcarea 


se transmite, de la arborele I la zi 
arborele 117, pe care sînt fixate žu Zn (3— TU Kurut conducator} 
roțile conului NORTON, se fo- 04 ye Y 

loseşte la prelucrarea filetelor Ar Na 0 7 
metrice şi modul. Aici, în re- îa Za] IL udat 
laţia de bază de filetare, ter-  &: 

menul variabil se află la numă- Fig. 2.15. Schema structurală a cutiei de viteze 
rător, deci roţile conului sînt din figura 2.14. 

organe de antrenare. 

Mai departe, mișcarea se preia la arborele IV cu roata z. În primul 
caz, cînd conul NORTON este organ antrenat, roata baladoare 2, angre- 
nează cu ultima roată a conului (219), sau o altă roată fixată pe arborele 
III (nu este reprezentată în fig. 2.14). În continuare, de la arborele IV 
mişcarea se transmite prin mecanismul multiplicator (angrenajele formate 
cu roţi dinţate 25 ... Z2, în fig. 2.14) şi ajunge la arborele VI, de unde, 
prin cuplajul O cuplat, se transmite la şurubul conducător VII (avans 
de filetare), iar cînd roata dinţată 22, angrenează cu 223, mişcarea se trans- 
mite la arborele VIII (avans de strunjire). Aceste posibilităţi de transmi- 
tere a mişcărilor pot fi urmărite şi pe schema structurală din figura 2.15. 

Valorile celor patru tipuri de filete ce se pot obţine pe un asemenea 
strung sînt cuprinse în tabelele 2.3, 2.4, 2.5 şi 2.6. În practică se folosesc 
numai valorile normalizate la fiecare din seriile cuprinse în tabele. Pe tabele 
sînt indicate rapoartele de transmitere ale mecanismului multiplicator 
care selecţionează grupele de cîte 8 filete. Apoi cele opt trepte ale conului 
NORTON, care selecţionează unul din valorile grupei şi în final, raportul 
de transmitere al mecanismului care asigură obţinerea valorilor mari ale 
pasului, prin amplificarea raportului lanţului de filetare cu 8 sau 32. 
Această amplificare se obţine în cazul cînd mișcarea de avans este preluată 
de roata dințată Z» de la roata za, deci de la arborele ZII (v. fig. 2.6). 

Lanţurile cinematice ale mişcărilor de avans la strungurile universale 
se construiesc astfel ca să permită prelucrarea fileteior şi cu precizie ridi- 


metral-Pitch, deoarece pasul a. 
acestor filete se exprimă cu rela- pp Pana a Ga 
ţii la care termenul variabil se Ha it! Lg aa 
află la numitor : | 2 o în în 
i 25,4. e 25,4 dn da 
pp E? Rotile u lio 
Np D-P Gint -L w 
ceea ce înseamnă că roțile conu- fn. 
lui NORTON trebuie să fie roți lei A 
antrenate. Numerele de dinți G-H: i -2 i 
i 
i f] 


s~“ 

Ay 

i 
S 
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Seria filetelor metrice (pasul în mm) 


Tabelul 2.3 


Conul Norton 


piicare i u (m| xw | v vI vi a 
1:4 0,8125 __0,875 1 1,125 1,1875 1,25 1,375 1,5 1:1 
1:2 1,625 1,75 2 2,25 2,375 E 2,5 2,75 3 1:1 
1:1 3,25 3,5 4 4,5 4,75 5 5,5 6 1:1 
2:1 6,5 7 8 9 9,5 10 11 12 1:1 
1 : 2 i 13 14 16 18 _19 20 22 24 8: 1 
1:1 26 28 32 36 38 40 44 48 8:1 
1:2 52 56 64 72 76 J S0 88 96 32:1 
1:1) 104 112 128 |144 152 160 176 192 32:1 

À Tabelul 2.4 
Seria filetelor modul (pasul = 7-m) 

A Conul Norton 

plicare I TI m w J v vI va | vm | Pe 
a ME = ip. ea E ARE RE D Rau Eat i. 
1:2 — — 0,5 — — 2E — — 1:1 
1:1] 0,8125 | 0,875 | 1 1,125 | 1,1875 | 125 | 1,375 | 145] 1:1 
2:1 1,625 __ 1,75 2 2,25 2,375 2,5 2,75 3 Trt 
1:2 3,25 3,5 4 4,5 4,75 5 5,5 _ 6 8:1 
1:1 6,5 7 8 9 | 9,5 10 11 12 8:1 
1:2| 13 14 16 18 | 19 [20 22 24 32:1 
1:1| 26 28 32 36 38 40 44 48 32:1 

Tabelul 2.5 
Seria filetelor în țoli (număr de paşi pe țol) 
TER Conul Norton => 
ii E | m | m |w | yv | vi | va | vm 
1:4 13 14 16 18 19 20 22 24 
1:2| 6| 7 8 9 | 94| 10 | 1 | 12 
1:1) 304| 3Ha) 4 | 44| a, | 5 | 54| 6 
i 2:1 EJA 1h 2 24, 23/18 2h 23/, 3 | 
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Tabelul 2.6 
Seria filetelor Diametral-Piteh (DP) 


Conul Norton 


Pas mare 


I u |m w | v |x | v |vm 

52 | 56 | 64 7 | 76 80 ss | 9 | a: 
26 28 32 36 | a |s| a |a| aa 
13 14 16 18 19 | 2 | 2 24 | 1:1 
6,5 7 J| _ 8- 9 | 95 | _10 | 11 12 1:1 
3,25 3,5 4| 45 4,75 5 | 55 6 | 8:1 
1,625 | 1,75 2 | 22 2,375 | 2,5 | 2,75 3 | 8:1 

z z 1 = a 1235| — 1,5 | 32:1 


cată a pasului. În acest scop, toate mecanismele cutiei de avansuri sînt 
scurtcircuitate prin cuplarea cuplajelor C,, 0, ṣì 0,, iar raportul de trans- 
mitere al lanțului se realizează în întregime numai la roțile de schimb. 
Astfel se elimină erorile cinematice ale angrenajelor cuprinse în cutia me- 
canismului de avansuri. 

Seriile avansurilor de filetare se obţin dacă mișcarea, la cărucior este 
transmisă prin şurubul conducător. Cînd căruciorul este antrenat de la 
bara de avans (arborele VIII, în fig. 2.14), raportul de transmitere al lan- 
tului se modifică cu raportul mecanismului din cutia căruciorului, a meca- 
nismului pinion-cremalieră, respectiv pasul şurubului transversal, obţi- 
nîndu-se seria avansurilor de strunjire în direcţie longitudinală şi trans- 
versală. 

Valorile avansurilor de strunjire se obţin cu primele patru grupe, şi 
anume, cînd mişcarea de avans este preluată de la arborele principal cu 
raportul 1 : 1. Din totalitatea posibilităţilor de cuplare a mecanismelor 
lanțului mișcării de avans, proiectate inițial pentru satisfacerea necesi- 
tăţilor la filetare, pentru avansuri de strunjire se utilizează numai 35 de 
valori. Se obţin deci serii de cîte 35 de avansuri, între limitele 0,085 şi 1,59 
(mm /rot), pentru avansul longitudinal și 0,027 ... 0,52 (mm/rot), pentru 
avansul transversal. Valorile menţionate mai sus corespund strungului 
universal 8.3. 

În continuare se va analiza structura cinematică a cutiei de avansuri 
din figura 2.14, în scopul determinării numărului de dinţi la roţile dințate 
ale angrenajelor componente. 

Lanţul cinematic de filetare leagă arborele principal al strungului 
(VI, în fig. 2.6) cu căruciorul, prin intermediul şurubului conducător. 
Ecuația cinematică a lanţului pentru executarea filetelor metrice are forma : 

1rot-arb- pr- 5- i in ÎL -ioy 12. 45. + îm’ Pye = Pp 
227 Z2 213 ĉu 
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unde: ù este raportul de transmitere al mecanismului inversor ; 


îs,  — raportul de transmitere al roţilor de schimb ; 
ioy — raportul de transmitere al conului Norton ; 
iu  — raportul de transmitere al mecanismului de multiplicare ; 
P; — pasul şurubului conducător ; 
Pp — pasul filetului piesei care se prelucrează. 
Se adoptă următoarele valori : 
22 d 
22 50 i 
PE Z8 230 38 58 1, și i _ 29 38 a, 
230 2 38 38 Za 38 


Roţile dințate 2, pînă la 22 aparţin de cutia de viteze, reprezentată 

în figura 2.6. Se mai adoptă: 
ia: fis = 25 ; 36 =] 
Z3 Zu. 36 25 

După înlocuirea numărului de dinți adoptați în ecuaţia cinematică 

inițială, se obţine : 
trar = “fox: im * Dre = Pp 
da 

Luînd în considerare gama paşilor de filete metrice, propusă a fi 
prelucrată pe strung, cuprinsă în tabela 2.3, pentru grupa de bază se 
adoptă următoarele valori : 

Pp = 3,25 ; 3,5; 45 4,5; 4,75; 5; 5,5 şi. 

Ca modul pentru roţile dințate din cutia de avansuri se recomandă 
să se adopte modulul minim utilizat în cutia de viteze. 'Pinînd seamă de 
valoarea modulului şi de soluţiile constructive pentru montarea roților 
dinţate pe arbore, se adoptă numărul minim de dinţi pentru conul Nor- 
ton. În cazul de faţă se adoptă: 

2min = Z3 = 26. 

Deoarece cu această roată (z3) se realizează filetul cu pasul 
Pp = 3,25 mm, pentru roțile conului Norton rezultă constanta : 

_ 26 
3,25 

Cu ajutorul acestei constante (k = 8) se determină numărul de dinți 
şi pentru reştul roților conului Norton și anume : 

24 = 3,5 - 8 = 28; z5 = 4-8 = 32; z = 4,5 8 = 36 ; z, = 4,75 : 8 = 38; 
Zs = 5: 8 = 40; 2% = 5,5 - 8 = 44; Zo = 6:8 = 48. 


Mai departe, adoptind pentru ecuația cinematieă a lanțului de file- 


k 


tare valorile ÎL — 1, raportul roților de schimb +, = 1, raportul mecanis- 
Za 
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mului de multiplicare iy = şi pentru pasul şurubului conducător 
Pye = 12 mm, atunci pentru determinarea numărului de dinţi la roata 
baladoare 2, se poate scrie : 


PRE ti SIE: 2 sau e Di 00. 
Pse Zii 12 Zu 
de unde rezultă : 
26. 12 
2u = 26 12 = 96. 
3,25 


Folosind numărul de dinți zı = 96, ar rezulta o roată dințată cu di- 
mensiuni mari, ceea ce ar influența negativ dimensiunile de gabarit ale 
cutiei de avansuri. De aceea, pentru roata baladoare z se adoptă un număr 
mai mic, şi anume : 

2u = 28. 


Datorită acestei modificări, în lanțul cinematic trebuie introdus un 
angrenaj suplimentar, care să compenseze corectura cu raportul de trans- 
mitere : 


Astfel ecuația cinematică de bază a lanțului de filetare va avea 
forma : 


Pr — Zox, à 
Pse Zu 


i 


unde ï = < şi se poate scrie sub forma : 


24 24 5-5-6 100 36 
Raportul 42/100 se realizează cu roţile de schimb, iar raportul 25/36 
cu angrenajul 2, 22, deci: 
42 . 2 25 


= >» 1 — = 
100 Za 36 


"E 
Se poate deci trage concluzia că, pentru realizarea gamei de filete 
metrice (tab. 2.3), raportul de transmitere al roților de schimb se obține 
cu roțile dințate a = 42 şi b = 100, iar roțile care fac legătura dintre 
arborii I şi III (fig. 2.14) vor avea numărul de dinți 2, = 25 şi z, = 36. 
Deoarece cutia de avansuri, aflată în studiu, deserveşte un strung 
universal, se prevede necesitatea prelucrării şi altor tipuri de filete decit 
cele metrice. În continuare se va analiza posibilitatea adaptării prezentei 
cutii de avansuri pentru prelucrarea, filetului modul. 
"Pasul filetului modul se exprimă ca produsul între constanta m şi 
modul (7: m). Termenul variabil fiind la numărător, rezultă că filetul 
modul se prelucrează asemănător cu filetul metric, şi anume, cînd mişca- 


trs 
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rea se transmite de la roţile conului Norton la roata baladoare z, însă 
cu raport de transmitere al roţilor de schimb diferit, tocmai ceea ce se 
urmăreşte să se determine în continuare. 

Pasul filetului modul se exprimă prin parametrul modul (m), i 
grupa de bază a valorilor modulului se adoptă ca fiind : 


m = Pz , 
4 
unde p, reprezintă paşii grupei de bază a filetului metric. Rezultă deci : 
m'r = P2. Ti 
4 
sau : 
4 
Dp=—" mr 
j T 


Ecuația cinematică de bază a lanțului de filetare a filetelor metrice 
are forma : 


de unde : 
ZEN , 
Pp = d "Pace 
"Zu 


Egalînd expresiile paşilor se obține : 


ŽEN și! - pie SSE Pe z, 
2u T 
sau, 
m'r on pp, T 
Pe Zu 4 
Înlocuind pentru constanta z raportul : 
64 100 
97 2 


care realizează valoarea constantei m cu precizia de 0,09 [%,], faţă de 
valoarea teoretică, iar pentru i’ raportul numerelor deduse la îiletul 
metric : 


se obţine: 
mom _ Zon 42 25 1 64 100 


Pe en 100 36 }4 97 2 
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După simplificare și ordonare se obţine în final: 


m'r ou 32 25 


Pic Zu 97 36 


Interpretîind acest rezultat, se deduce că pentru obținerea filetelor 
modul, roţile de schimb vor avea numărul de dinți a = 32 și b = 97, iar 
raportul numerelor 25 şi 36 se va realiza cu aceleași roţi 2, şi 2, ca la 
filetul metric. Aceste roţi dințate rămîn deci neschimbate la cele două 
tipuri de filete. 


Adaptarea cutiei de avansuri pentru prelucrarea filetelor în toli (Whit- 
worth). Pasul acestui filet se exprimă prin numărul de spire (de paşi) pe 


o lungime de un ţol (25,4 mm), astfel că pasul exprimat în milimetri are 
valoarea : 


unde N, reprezintă numărul de spire. 

În acest caz, termenul variabil, numărul de spire N p este la numitor. 
Deoarece pașii grupei de bază se obţin prin mutarea roții baladoare(2,.) 
pe una din roţile conului Norton, rezultă că roţile conului Norton trebuie 
să fie organe antrenate. Pentru acest mod de transmitere a mişcării, ecuaţia 
cinematică de bază va avea forma : 


Poul, 


Sau : 


Pasul filetului în țoli fiind exprimat prin numărul de spire N, grupa 
de bază a filetului în țoli se adoptă prin egalarea pasului filetului metric 
cu numărul de spire, deci: 


Po = Np 
Pentru filetul metric ecuaţia cinematică de bază avea forma : 


Pr _ ŽEN - 4 


Pe Žu 
de unde: 
ZON , 
2?” t Dac 
žu 


care se egalează cu numărul de spire W,, deci: 


ZCN 


P= U Pye = Ny 


Žu 
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___ Dacă această expresie se-introduce în ecuaţia cinematică de bază a 
îiletului în țoli, în locul lui N,, se obţine: 


25,4 „l _-2a 1 
Zeu ip, Pe Zor Ù 
l 2u 
După simplificare se obţine : 
254 . 
Sl 
Pie 


ceea, ce înseamnă că prin adaptarea lanţului cinematic al filetelor metric 
pentru prelucrarea filetelor în țoli, membrul stîng al ecuaţiei cinematice 
se amplifică cu raportul 25,4/p2,, din care motiv şi membrul drept trebuie 


amplificat cu aceeaşi valoare. În acest caz ecuaţia cinematică de filetare 
a filetelor în țoli devine: 


f Pentru pasul şurubului conducător se adoptă valoarea Pe = 12 mm, 
iar pentru i’ şi constanta 25,4 rapoarte de numere întregi şi se obţine: 


 — = o ——. 


N, Pe oy 42 25 100-25 12-12 


. ——— zx — —. 


Np Pue Zon 100 25 


Din rezultatul obținut se poate trage concluzia că, pentru a putea 
prelucra filete în țoli, lira roților de schimb trebuie să asigure raportul 
de transmitere dat de numerele 42 și 100, astfel că se ia a = 42 şi b = 100. 
Raportul de transmitere dat de numerele 36 şi 25 va fi realizat de roțile 
Zia = 36 şi z4 = 25. 

Roata dințată zis se află pe arborele FI (fig. 2.14) şi poate fi ultima 
roată (29) a conului Norton, dacă numărul acestei roți se stabileşte ținînd 
cont şi de această ultimă condiție, sau va fi o roată independentă, montată 
între roțile 2,0 şi 2.3. O asemenea roată nu este reprezentată în figura 2.14. 

Pentru ca roţile conului Norton să fie organe antrenate, mişcarea de la 
arborele 7 se transmite la arborele II prin cuplarea roții 2, cu dantura 
interioară a cuplajului C,. Simultan cu cuplarea roții 2, cu cuplajul C, 
se acționează şi asupra roții 24, care, fiind baladoare, va veni în angrena- 
re cu roata Ziz, ieşind din angrenarea cu roata Zig 

Adaptarea cutiei de avansuri pentru prelucrarea filetului Diametral — 
Pitch (D.P). Fileţul Diametral- Pitch (D.P.) este asemănător cu filetul 
modul, decît că la acest filet mo dulul este exprimat prin valoarea : 


25,4 
m = —— >» 
D.P. 
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de unde pasul fietului D.P., exprimat în milimetri, are valoarea : 
p TDA. 
? D.P. 

Termenul variabil este D.P. şi se află la numitor, ceea ce înseamnă că 
lanțul cinematic transmite mişcarea în mod asemănător ca în cazul file- 
tului în țoli, şi anume, conul Norton este organ antrenat. Deoarece valorile 
numerice ale lui D.P. sînt mari, grupa de bază a valorilor D.P. se adoptă 
prin amplificarea grupei de bază a filetelor metrice cu 4, deci : 

D.P. = 4- pp. 


Pornind de la ecuația cinematică de bază a filetelor metrice, care are 
forma : 
Pp _ ON i 


Psc 2u 


? 
de unde: 


D.P. = 42. i Pie 
2u 


Ecuația de bază pentru filetul Diametral Pitch are forma : 


Dacă, se înlocuieşte pentru D.P. valoarea dedusă mai sus, se obține: 


m * 25,4 1 Zu t 
PD Cai 5 ARII ti ME TEER 
4- 20N DE sati Psc Psc ŽoN . 4 
Zu 
iar după simpliticări : 
m * 25,4 etil 
4 pie 


Rezultă, ca şi în cazul filetului în țoli, că şi membrul drept trebuie 
amplificat cu acest raport, astfel că ecuaţia cinematică devine : 
m 954 zn 1 m 254 
DPpp on © 4 pho 
. Fäcind înlocuirile corespunzătoare pentru î', n, 25,4 și P; se obţine: 
m- 2544 _ zn 100-36 1 64:100 42:42-36 1 1 


D.P.: pe Zoy 42:25 4 97-21 100-25 12 12 


După simpliticări se obţine : 


Din rezultatul obţinut se deduce că raportul 32/97 se poate realiza 
cu roţile de schimb a = 32 şi b = 97, iar raportul 36/25 cu roţile zis 
ŞI Zu, asemănător ca în cazul îiletului în țoli. 

Numărul de dinţi ai roţilor mecanismului multiplicaitor se stabileşte 
uşor, deoarece grupa de bază a paşilor se amplifică cu 2 şi se demultiplică, 
cu 2 şi 4. Raporturile de transmitere realizate de roţile dințate 25/27; 
26221 217/219 Și 218/220 (fig. 2.14) vor fi 2/1; 1/1; 1/2 şi 1/4. 

Valorile seriilor celor patru tipuri de filete se obţin prin comutarea 
roții baladoare pe cele opt roţi ale conului Norton şi prin modificarea 
raportului de transmitere al mecanismului multiplicator. 

Filetele cu pas mărit se obţin prin amplificarea raportului de trans- 
mitere dintre arborele principal şi cutia de avansuri de 8 sau 32 de ori. 
Această amplificare se realizează prin preluarea mişcării de avans de la 
arborele JII al cutiei de viteze, cuplind roata baladoare z, la roata Zig 
(fig. 2.6). Din seriile întregi de paşi ce se pot obţine, se folosese numai 
valorile normalizate. Restul de valori se folosesc numai în cazurile filetelor 
speciale. 


Cutia căruciorului este montată pe căruciorul strangului (poz. 8 din 
fig. 2.3) şi conţine organele lanţului cinematic de avans, care preiau miş- 
carea de la şurubul conducător sau de la bara de avans şi o transmit 
sub formă de avans longitudinal (de filetare, sau de strunjire), sau de avans 
transversal. Deci cuprinde un mecanism pentru inversarea sensului miş- 
cărilor de avans de strunjire, un mecanism pentru decuplarea automată a 
mişcării de avans în cazul depăşirii limitei maxime a solicitării, de exemplu, 
în cazul blocării căruciorului, sau saniei transversale. La unele tipuri de 
strunguri mai conţine și un lanţ cinematic pentru obţinerea avansului 
longitudinal rapid, în ambele sensuri. 

La strungurile grele, care nu sînt prevăzute cu cutia de avansuri şi 
cu şurub conducător, cutia căruciorului conţine și mecanismul pentru 
schimbarea raportului de transmitere a lanţului cinematic de avans. 

Pe lingă organele de comandă ale mecanismelor aflate pe cărucior, pe 
cutia de viteze se află şi dubluri ale unor organe de comandă ale cutiei 
de viteze, sau ale mecanismului de avans. În special la strungurile lungi, 
pentru a evita depărtarea muncitorului de cărucior de unde supraveghează 
desiășurarea normală a funcţionării maşinii. 

Structura cinematică simplificată a cutiei căruciorului unui strung 
universal este reprezentată în figura 2.16. Mișcarea este primită de la bara 
de avans I (poz. VIII, în fig. 2.14) şi prin angrenajul 2, 2, se transmite 
la arborele JI. De aici, prin articulaţia sferică 0, şi angrenajul melc-roată 
melcată la arborele III, pe care se află roata baladoare z5. Prin roata 
paladoare zs şi roţile 26; 27 şi 2 mişcarea ajunge la pinionul 2, care angre- 
nează cu cremalierea IV, fixată de batiul maşinii şi astfel se obţine avan- 
sul longitudinal de strunjire. 


Cînd roata baladoare 2; se cuplează cu roata 2, prin şurubul trans- 
versal cu pasul p, se obţine avansul transversal. Aceste mişcări se pot 
obţine şi manual prin acţionare deila roţile de mînă R, și R}, dar în 
acest caz roata baladoare 2; nu este în angrenare cu niciuna din roţile 26 
Sau. 2. 

În figura 2.16 cu V şi VI sînt notate şurubul conducător şi piulița 
care transmit avansul de filetare. Piuliţa, denumită piuliţă cu zăvor, este 
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construită din două jumătăţi, secţionată în plan axial orizontal, astfel ca 
prin apropierea, respectiv îndepărtarea radială a celor două semipiuliţe 
să se poată realiza cuplarea, respectiv decuplarea piuliței cu şurubul 
conducător. Organele de comandă ale piuliței VI şi roții baladoare zs sint 


Fig. 2.16. Structura cine- 
matică a cutiei căruciorului 
la un strung universal. 


2 i fo (Baa de avans; 


interblocate, ca să nu poată fi cuplate simultan cele două avansuri longitu- 
dinale de filetare şi de strunjire. 

La strungurile universale cu distanță mare între virfuri, şurubul con- 
ducător fiind lung nu poate fi sprijinit numai la capete, de aceea se folo- 
sesc şi reazeme intermediare. În asemenea cazuri, construcţia piuliţei este 
diferită, fiind formată numai dintr-o singură semipiuliţă, care în vederea 
angrenării cu şurubul conducător se apropie radial către şurub, în direcţie 
de sus în jos. 

Structura cinematică simplificată a cutiei căruciorului de la un strung 
greu, care nu are şurub conducător şi nici cutie de avansuri este repre- 
zentată în figura 2.17. Cele 12 trepte de avans se obţin de la mecanismul 
cu roţi baladoare montat în cutia căruciorului. Mişcarea este preluată 
de la bara de avans 7 de un 
mecanism cu patru trepte de 
turaţii, roţile zu. . . Za, iar apoi 
de un alt mecanism, roţile 
29 -+> Zıp Care asigură trei 
trepte de turaţii. De la melcul 
25, printr-un sistem de roţi 
dinţate, mişcarea se ramifică : 

a — la arborele ZI, pe care 
se află pinionul care angre- 
nează cu cremaliera şi reali- 
zează avansul longitudinal ; 

b — la şurubul ITI, care, Sag 
împreună cu piulița fixată de “maa 


Saula transversală, realizea- Fig. 2.17. Structura cinematică a cutiei căruciorului 
ză avansul transversal ; la un strung greu. 
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i — a şurubul IV, care realizează avansul mecanic al saniei port- 
cuțit. 

Cuplajul Cz are trei poziții. Cînd este cuplat spre stînga, se transmit 
avansurile mecanice de lucru, cînd este cuplat spre dreapta, se transmite 
avansul rapid, în ambele sensuri, depinzînd de sensul rotirii motorului M,. 
A treia poziție, cuplajul necuplat, se foloseşte în cazul transmiterii manuale 
a avansurilor. 

La unele tipuri de strunguri grele, legătura dintre arborele principal 
şi lanţul cinematic de avans nu se realizează pe cale mecanică ci pe cale 
electrică, prin folosirea arborelui electric. 

În timpul prelucrării filetului pe strung, cu ajutorul cuţitului de file- 
tat, adaosul de material nu se poate îndepărta printr-o singură trecere. 
Secţiunea finală a canalului elicoidal se obţine numai după mai multe 
treceri. La repetarea trecerilor, trebuie îndeplinită condiţia ca poziţia 
cuţitului să coincidă cu poziţia canalului de prelucrat. Structura cinema- 
tică a strungurilor se concepe astfel ca repetarea trecerilor şi poziţionarea 
corectă a cuţitului să poată îi realizată pe diverse căi, utilizate în funcţie 
de necesităţile dictate de tipul şi dimensiunile filetului, precum și de teh- 
nologia de prelucrare adoptată. Se aplică o serie de soluţii. 

1. Se inversează sensul de rotire al arborelui principal şi prin aceasta 
sensul mişcării de avans. Inversările de sens se efectuează la terminarea, 
respectiv începerea, curselor de lucru. Comanda se realizează prin inver- 
sarea sensului de rotire al motorului electric de antrenare, sau prin folosi- 
rea unui cuplaj cu lamele cu trei poziţii, ca de exemplu cuplajul C,, Ci 
din figura 2.6. Metoda prezintă dezavantajul apariţiei forțelor de inerție, 
uzurii accentuate a cuplajului şi încălzirii peste limita admisă a motorului 
electric de antrenare. 

2. După terminarea cursei active se inversează sensul de mișcare 
al lanţului cinematic de avans. Aceasta se realizează cu ajutorul unui me- 
canism inversor, aflat între arborele principal şi roţile de schimb ale lan- 
ţului de avans (mecanismul B, în fig. 2 13). Cuplajul cu care se realizează 
inversarea trebuie să aibă o singură poziţie de cuplare (să aibă un singur 
dinte), iar arborele pe care se află cuplajul să aibă aceeaşi turație cu tura- 
ţia arborelui principal, sau de n ori mai mică, n fiind număr întreg. 

Aceste două metode pot fi utilizate la prelucrarea tuturor tipurilor 
de filete, dar se recomandă la filete scurte, deoarece cursa de revenire în 
gol are loc, practic, cu aceeaşi viteză ca și cursa de lucru, ceea ce măreşte 
timpii auxiliari. 

3. După terminarea cursei active se întrerupe legătura cinematică 
a căruciorului cu şurubul conducător, iar căruciorul este readus în poziţia 
inițială, manual sau mecanic. Dacă raportul dintre pasul şurubului con- 
ducător (Ps) şi pasul filetului de prelucrat (p,) este un număr întreg N, 
deci este respectată condiţia : 


Pe — N, 

Po 
atunci poziția inițială a căruciorului poate fi determinată cu un opritor 
fix montat pe ghidajul batiului. 


Dacă această condiție nu este respectată, se foloseşte ceasul de filetat, 
care serveşte la indicarea momentului în care trebuie efectuată cuplarea 
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piuliţei cu şurubul conducător, pentru ca poziţia cuţitului să coincidă cu 
canalul filetului. Un asemenea ceas de filetat este reprezentat în figura, 
2.18. Se compune dintr-o roată melcată 2, care angrenează cu şurubul 
conducător şi este solidar fixată cu discul gradat 3. Totul este montat 
în carcasa 4 şi fixat de căruciorul strungului. În timpul rotirii şurubului 
conducător 7, se va roti şi discul gradat 3 și astfel va indica poziţia rotită 
a şurubului conducător 7. 

Condiţia, ca la cuplarea piuliței cu şurubul conducător poziţia cuţitu- 
lui să corespunză cu poziţia canalului, este îndeplinită dacă pe lungimea L, 


Fig. 2.18. Ceas de filetat. Fig. 2.19. Condiţia cinematică a îiletării cu ceas 
de filetat. 
parcursă de sculă, produsul dintre turaţia șurubului conducător (ne) și 
pasul acestuia (p,.) este egal cu produsul dintre turaţia (n,) şi pasul (pp) 
piesei, deci : 
L = nye’ Pre = hp Pp 

Numărul reprezentat de această lungime este de fapt cel mai mic 
multiplu comun al numerelor care indică pasul şurubului conducător şi 
pasul piesei (vezi fig. 2 19). De exemplu pentru cazul cînd pasul şurubului, 
conducător P, = 12 mm, numărul de dinţi ai roții melcate de la ceasul 
de filetare z = 12, iar numărul de gradaţii pe disc g = 12, cu un ase- 
menea ceas pot fi prelucrate filete cu paşii indicaţi în tabelul 2.7. Con- 


Filetare eu ceas de îlletat Tabelul 2.7 

Gradaţia discului | Pasul filetului piesei (Pp) i 

0,25 0,3 | 0,4 0,5 0,6 $ ' 

Oricare 0,8 1 1,2 1,5 2 i 

d 6 12 — — : 

Fiecare a 2-a 8 | 24 = 2a — i 

Fiecare a 3-a 0,9 1,8 2,25 4,5 9 i 
Fiecare a 4-a 16 — — | — — 

Iaa 


strucţia ceasului de filetat, respectiv numărul de dinţi la roata melcată 
şi numărul de gradaţii pe discul gradat, depinde de tipul filetului care se 
prelucrează şi tipul filetului şurubului conducător. 


2.3. STRUNGUL VERTICAL (CARUSEL) 


2.3.1. CLASIFICARE, DESCRIERE ȘI PARAMETRII DE PROIECTARE 


Strungurile verticale, denumite şi strunguri carusel, se utilizează 
la prelucrarea prin strunjire a pieselor grele şi de dimensiuni mari, la care 
diametrul este mai mare decit lungimea. Prinderea unor asemenea piese 
pe strunguri cu axa orizontală ar prezenta dificultăţi. Specifică la aceste 
strunguri este poziţia verticală a axei platoului. 

Clasificarea strungurilor carusel se poate face după mai multe criterii. 

1. După numărul montanţilor există : strunguri verticale cu unu sau 
doi montanţi. | 

2. După construcţia traversei există : strunguri cu traversă fixă sau 
traversă mobilă. l 

3. După gradul de universalitate există : strunguri verticale universale, 
destinate producţiei individuale şi de serie mică, şi strunguri verticale 
speciale, de exemplu, pentru prelucrarea capacelor de dimensiuni mari, 
a bandajelor roților mari etc. 

4. Se mai pot clasifica după gradul de automatizare, şi anume : strun- 
guri verticale cu comandă manuală, indiferent de modul cum se transmite 
mai departe comanda, pe cale mecanică, hidraulică etc., şi strunguri ver- 
ticale semiautomate, la care comenzile ciclului de lucru sînt obținute 
automat, cu excepţia schimbării semitabricatului. ` 

Parametrul principal prin care se caracterizează strungurile verticale 
este diametrul maxim (Da) ce se poate prelucra pe acel strung, cu poziția 
extremă, a căruciorului pe ghidajele orizontale ale traversei. Mai departe 
prin lungimea maximă (lmas) & piesei ce se poate monta pe platou, din 
distanţa maximă dintre platou şi suportul de scule. 

Seria diametrelor maxime este formată între limitele 800 şi 20 000 mm 
şi în mod excepţional peste 20 000 mm. Lungimea maximă se stabilește 
ținînd seamă de diametrul maxim, cu ajutorul constantelor : 


Daez = 0,7 ... 0,9 pentru strunguri verticale mici; 
Lanaz . . ° 

= 0,5 pentru strunguri verticale mari. 
D, maer 


Vederea simplificată asupra unui strung cu un singur montant este 
dată în figura 2.20. Asemenea strunguri se construiesc pentru prelucrarea 
semifabricatelor pînă la 2 000 mm diametru. În cazuri rare, cînd montan- 
tul se poate îndepărta de platou pe ghidaje orizontale, se pot prelucra 
şi diametre mai mari. Părțile componente principale sînt : batiul 7, pe 
phidajele căruia se roteşte platoul 2, cu turaţia n , rezultată din viteza, 
dle așchiere şi diametrul punctului de contact dintre sculă şi piesă. Mon- 
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tantul 3 şi Z1 este fixat; de batiu, sau face chiar corp comun cu acesta. Pe 
ghidajele verticale ale montantului ghidează traversa 5. Pe ghidajele ori- 
zontale ale traversei se află căruciorul 7 cu sania portsculă 8 şi suportul 
portsculă 14. 

Avansul axial (mișcarea 1) este perpendicular pe platou, sau înclinat, 
dacă ghidajele saniei portsculă 8 se rotesc după săgeata IV. Avansul 
radial, sau orizontal (mişcarea ZI) este executat de căruciorul 7. Mişcările 
de avans I şi TI sint transmise 
de bara canelată 4, respectiv 
de şurubul conducător 6, 
ambele mișcări primite prin 
cutia roților de schimb 72, 
de la bara canelată 70. 
Poziţia traversei poate fi re- 
glată în direcţie verticală 
(Mişcarea III) cu ajutorul 
şurubului 9. 

Tot pe ghidajele vertica- 
le ale montantului se află şi 
sania laterală 73, utilizată la 
prelucrări cu avans vertical 
(mişcarea VI), dar numai pe 
curse scurte, și cu avans ra- 
dial (mișcarea V). 

Majoritatea organelor de 
comandă şi de manevrare 
sînt concentrate pe un tablou 
Fig. 2.20. Vedere asupra unui strung vertical cuun gde comandă, deplasabil în 

singur montant. poziţie convenabilă de către 
muncitor. Lungimea curselor cărucioarelor şi săniilor se reglează cu ajutorul 
limitatoarelor de curse, care pot servi şi la automatizarea ciclului de lucru. 
Pentru prelucrarea suprafețelor profilate strungul poate fi prevăzut cu 
mecanism de copiere. 

În figura 2.21 se prezintă o vedere simplificată asupra unui strung 
vertical cu doi montanţi. Subansamblurile componente şi mișcările exe- 
cutate sint asemănătoare ca la strungul cu un singur montant. Specific 
este faptul că, în scopul măririi rigidităţii maşinii, traversa este sprijinită 
la ambele capete pe doi montanţi 7 şi 2. Pentru ca piesele componente 
ale batiului să formeze un cadru închis, la partea superioară montanţii 
sînt legaţi cu o traversă de rigidizare 3. În unele cazuri, pe montantul 
din dreapta se mai află un cărucior lateral, asemănător ca la strungul 
cu un montant. 

Pentru uşurarea operaţiei de montare şi demontare a semifabricatului 
de pe platou și pentru a permite preluerarea de piese cu diametre mai 
mari decît platoul, la unele tipuri constructive, montanţii se pot deplasa 
pe ghidaje orizontale. Prin această măsură se lărgesc posibilităţile tehnolo- 
gice de exploatare a maşinii, în schimb rigiditatea maşinii se micşorează 
simţitor. 
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Sînt realizate soluţii constructive, la care platoul este format din 
două piese concentrice, unul central şi unul inelar. Cele două părți pot fi 
antrenate în mişcare de rotaţie independent sau simultan. 


Fig, 2.21. Vedere asupra unui strung vertical cu doi montanți. 


2.3.2, STRUCTURA CINEMATICĂ ȘI REGLAREA LANŢURILOR CINEMATICE 


Structura cinematică a strungurilor verticale este întocmită astfel 
ca să asigure efectuarea atit a mişcărilor de lucru cît şi a mişcărilor auxi- 
liare. 

Lanţul cinematic al mișcării principale transmite mişcarea de rotaţie 
la platou, pornind de la motorul principal de antrenare. Se compune 
din două grupe de organe, şi anume, prima grupă care transmite mişcarea, 
cu raport constant şi a doua grupă cu raport variabil. Astfel se obţine 
o serie de turaţii între turaţiile limită (maxim şi minim). La strungurile 
aflate în exploatare domeniul de reglare al turaţiilor variază între 20 şi 
75 şi numai în cazuri rare depăşeşte 100. 

La prelucrarea suprafeţelor plane, cu turație constantă a platoului, 
viteza de aşchiere poate să varieze între limite largi, deoarece depinde de 
limitele razei punctului de contact al sculei cu semitabricatul, şi în conse- 
cință să varieze calitatea suprafeţei prelucrate. Pentru a evita acest feno- 
men, lanţul cinematic al mişcării principale este prevăzut cu variator con- 
tinuu de turații. În multe cazuri se foloseşte grupul Ward-Leonard. Varia- 
torul de turaţii este comandat de poziţia căruciorului de pe traversă, ast- 
fel ca în timpul prelucrării cu avans radial, odată cu micşorarea razei de 


49 


contact dintre sculă şi piesă, să se comande mărirea turaţiei platoului, 
menținindu-se viteza de aşchiere aproape de valoarea ei optimă. 

În figura, 2.22 este reprezentat; un exemplu de lanţ cinematic pentru 
antrenarea platoului 2, preluînd mişcarea de la grupul variator 7. Deoarece 

un asemenea variator (Ward- 

Leonard) nu poate acoperi 

/ un domeniu de reglare al tu- 

rațiilor mai mare de 3... 4, 
la putere constantă, respec- 
tiv 1,5 la moment constant, 
lanţul este completat cu un 
mecanism intermediar dublu. 
Cînd cuplajul 3 este cuplat, 
mişcarea se transmite direct 
A de la angrenajul 2, 21 la an- 

Z i A , grenajul zs, 2 şi mai departe 
7 472 a Bl3 yZ, I5 3%% la Z, z Cînd angrenajul 3 
Fig. 2.22. Lanţul cinematic al mișcării principale la este decuplat, atunci mişca- 

un strung vertical. rea se transmite - prin meca- 
nismul intermediar, cu două posibilități, prin angrenajele Z% 22 şi 2, 
23 SAU Za, Za şi Z4, Z4 | 

Lanţurile cinematice ale mișcărilor de avans sînt construite în două 

variante : cînd mișcările sint preluate de la lanţul mișcării principale, sau 
de la motoare electrice independente. La prima soluţie avansul poate fi 
raportat la o rotaţie a platoului, condiţie necesară la prelucrarea canalelor 
elicoidale saù spirale. La a doua soluţie avansul se raportează la unitatea 
de timp. 
* În figura 2.23 este redat un exemplu la care mişcările de avans sînt 
preluate .de la lanțul mişcării principale. De la platoul 7 mişcarea este 
preluată de angrenajul 2, Z2 la arborele I şi transmisă prin arborele II, 
prin inversorul cu roţi conice 2, la cutia de avansuri 3. De aici mişcarea 
se ramifică pentru avansul radial şi axial. Avansul radial (orizontal) se 
transmite prin angrenajul 23, 2 şi şurubul VI la piuliţa 5, care este 
solidară cu căruciorul orizontal. Această mişcare poate fi efectuată şi cu 
viteză mărită (rapidă) de la motorul electric 6, cind roata baladoare 2 
angrenează cu 20. 

Pentru avansul axial mișcarea se transmite prin lira roților de schimb 
a, b, 6, d la arborele III, prin angrenajele 25, Ze, 27 28 Și Zu, %2 la şurubul 
V, care angrenează cu piuliţa 4, solidară cu sania portsculă. Mişcările de 
avans radial şi axial se execută independent, dar pot fi şi legate cine- 
matic, în cazul prelucrării suprafeţelor conice. Raportul dintre avansul 
radial şi axial se reglează cu lira roților de schimb a, b, c, d. În mod simi- 
lar se transmit mişcările de avans şi la căruciorul lateral, respectiv la 
sania portsculă a acestuia. 

Lanturile cinematice auxiliare, ca număr şi tip constructiv, se proiec- 
tează în dependenţă de gradul de mecanizare şi automatizare al strun- 
gului. i 

Strungurile verticale sînt destinate prelucrării suprafețelor plane, 
cilindrice exterioare şi interioare, conice exterioare şi interioare, a cana- 
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lelor elicoidale (filete) şi în spirală. În cazuri speciale, în suportul de scule 
se poate monta disc abraziv, antrenat de la un motor electric independent, 
cu care se pot rectifica tipurile de suprafeţe amintite mai sus. 

Cînd strungul vertical este prevăzut cu dispozitiv de copiat, se pot 
prelucra suprafeţe conice cu unghiul la virf mare şi suprafețe profilate. 


i F Ze Zn 


Fig. 2.23. Lanţurile cí- 

nematice ale mișcărilor 

‘de avans la un strung 
vertical. 


La unele tipuri de strunguri şi sania portsculă a căruciorului lateral 
se poate înclina în vederea prelucrării suprafețelor conice cu unghi la vîrf 
mare. Supraifeţe conice exterioare sau interioare, cu unghi la vîrf mai mic 
decit 60°, respectiv 90”, se pot prelucra prin înclinarea ghidajelor saniei 
portsculă a căruciorului de pe traversă. Înclinarea la unghiul dorit se rea- 
lizează cu mişcarea IV (v. fig. 2.20 şi 2.21). Dezavantajele acestei metode 
constau în faptul că se pot prelucra numai suprafeţe cu generatoare mai 
scurtă decît lungimea cursei saniei. 

Un alt procedeu pentru prelucrarea suprafețelor conice constă în le- 
garea cinematică a avansului (5,) cu cel radial (s,), după cum se prezintă 
în figura 2.24. Semiunghiul conului (unghiul «) se obţine din raportul 

t: li 


cotelor l/h, unde l = P-S iar h înălțimea piesei. Mai departe se poate 


scrie :. 


În figura, 2.25 este reprezentat lanţul cinematic simplificat care leagă 
cele două mişcări de avans. Avansul radial s, se obţine cu şurubul avînd 
pasul p, iar avansul axial s, cu şurubul avînd pasul Pa, ţinindu-se seamă 
de turaţiile şuruburilor. Relaţia care leagă cele două mișcări cu raportul 
dat de tangenta unghiului «æ are forma : 


Zz Zy 
Sr 
| R |z 
N ip 
d Sa Sa Z3 Z2 


Fig. 2.24. Compunerea avansurilor In vederea Fig. 2.25. Legătura cinematică simplificată 
prelucrării suprafețelor conice. dintre avansul axial (sa) şi cel radial (sr). 
unde : a, b, c, d reprezintă numărul de dinţi ai roţilor de schimb ; 


irese Aa — numărul de dinți ai roților dințate care 
realiează raportul de transmitere constant. 


Se mai poate scrie că: 


22 fa Ze i 
—.—. este constanta lanţului. 
Zi 23 25 


Dacă se ia p, = p, relaţia devine: 


unde: k= 


a ec k 


b d tg a 


În cazul cînd unghiul a trebuie realizat cu precizie mare, iar în gar- 
nitura roților de schimb nu există roți cu numere de dinți corespunzătoare, 
corectarea se obține prin combinarea celor două avansuri cu unghiul între 
direcțiile lor diferit de 90° cu un unghiul £8. 
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Un asemenea exemplu se prezintă în figura 2.26. Se urmăreşte ca prin 
înclinarea saniei portsculă cu unghiul f să se obţină corectarea de la 
unghiul a«, la unghiul ag. Pentru determinarea unghiului de înclinare f, 
care să asigure corectura do- 
rită, se scrie teorema sinusu- 
rilor pentru triunghiul ABC : 


O h | 
sin (ae+ 6) TE ~a) 
2 
de unde : 
l _ sin (ao + 6) 


h sin( 2 a 2o) 


gau : 


= tg q, 


sin (xe + B) = tg æ * cos ao. 


Cunoscînd deci valorile 
unghiurilor a şi æ, se poate de- 


termina valoarea unghiului B. i 
Relația de mai sus este va- Fig. 2.26. Corectarea erorii cinematice la prelucrarea 


A > feel ice. 
labilă pentru cazul cînd a >ap. suipreterelot -gonice 
Pentru cazul cînd « < go, relația devine : 


sin (ao — B) = tg a- Cos ao. 


2.4. STRUNGURILE REVOLVER 


2.4.1, DESCRIERE GENERALĂ, PARAMETRII DE PROIECTARE 


Strungurile revolver au apărut ca o necesitate în producţia de serie 
a pieselor mici şi mijlocii, cu configuraţie complicată, la o singură prindere 
a piesei. Aceste strunguri se caracterizează prin subansamblul suportului 
de scule, denumit cap revolver, în care se pot fixa mai multe tipuri şi 
dimensiuni de scule. Prin rotirea de divizare a capului revolver, scula 
necesară se aduce în dreptul semitfabricatului, în spaţiul de lucru. Un 
asemenea, strung poate fi deservit de muncitori cu calificare redusă, deoa- 
rece poziționarea sculei faţă de piesă este asigurată prin reglarea prealabilă 
a sculei în capul revolver. Calificare ridicată se cere din partea reglorului, 
pentru operaţiile de adaptare (reglare) a maşinii în cazul trecerii la pre- 
lucrarea unui alt tip sau altă dimensiune de piesă. 

Productivitatea strungurilor revolver este mult mărită faţă de cea 
a strubgurilor universale, prin posibilitatea folosirii simultane a mai mul- 
tor. scule. Totuşi timpul de maşină reprezintă numai o mică parte din 
timpul total necesar prelucrării. Partea preponderentă o constituie timpul 
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auxiliar, format din timpii necesari apropierii şi îndepărtării sculelor, 
rotirii capului revolver, schimbării turaţiilor şi avansurilor etc. De aceea 
una, din principalele preocupări la proiectarea strungurilor revolver este 
mecanizarea şi automatizarea ciclului de lucru. 

De-a; lungul anilor, au fost dezvoltate mai multe tipuri constructive 
de strunguri revolver, dar răspîndire mai largă au. primit numai două 
tipuri, cu cap revolver orizontal, figura 2.27 şi cu cap revolver vertical, 
figura 2.28. Denumirea ţine seamă de poziţia axei de rotaţie a capului 
revolver. Strungurile revolver orizontale sint destinate prelucrării pieselor 


Fig. 2.27. Strung revolver cu cap orizontal. 


Fig. 2.28. Strung revolver cu cap vertical. 
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din semifabricat în formă de bară, pe cînd cele verticale, prelucrării semi- 
fabricatelor turnate sau forjate. 

Parametrii caracteristici ai strungurilor revolver sînt : 7 — diametrul 
maxim al barei ce poate trece prin alezajul arborelui principal (D,); 2 — 
diametrul maxim al piesei ce poate fi prins în mandrin (Dn); 3 —diame- 
trul maxim ce se poate roti deasupra batiului (D,); 4 — domeniul de re- 
glare al turaţiilor ; 5 — domeniul de reglare al avansurilor longitudinale 
şi transversale; 6 — valorile maxime admise ale forțelor de aşchiere ; 
7 — puterea motorului electric de antrenare. 


Subansamblurile componente principale şi mişcările de bază ale 
strungului revolver orizontal sînt menţionate în figura 2.27. Lanţul pentru 
obţinerea mișcării principale 1 este cuprins în cutia păpuşii fixe 7, iar 
mecanismul schimbării avansurilor în cutia 2. Cu 3 este notat mandrinul 
pentru prinderea semifabricatului. Căruciorul. 4 are prevăzute ghidajele 
transversale pe care glisează sania transversală 5, executind mișcarea IT. 
Discul capului revolver este montat în lagărele căruciorului 7 şi se roteşte 
odată cu tamburul limitatoarelor de curse 8. 


Avansul transversal este executat de suportul 5, ca mişcare rectilinie 
II, dar poate fi obţinut și din mişcarea de rotaţie a discului capului revol- 
ver, mişcarea V. Tot discul 6 execută şi mișcarea de divizare III pentru 
aducerea sculei corespunzătoare în dreptul piesei de prelucrat. Avansul 
longitudinal ZV este executat de căruciorul 7, împreună cu discul 6 gi 
tamburul 5. 

Deoarece avansul transversal se poate obţine la discul capului revolver, 
strungurile revolver orizontale numai în cazuri rare sînt prevăzute cu sanie 
transversală. 

În figura 2.28 este reprezentat simplificat un strung revolver verti- 
cal. Subansamblurile şi organele componente principale sînt notate ase- 
măvător ca la strungul orizontal. Deosebirea esenţială constă în construc- 
ţia capului revolver, care aici are formă de turelă (6) şi. se roteşte după 
o axă verticală. Acest tip de cap revolver nu are posibilitatea executării 
avansului transversal (cu excepţia unor tipuri speciale) şi de aceea sînt 
prevăzute cu cărucior şi sanie transversală. 


2.4.2. STRUCTURA CINEMATICĂ, REGLAREA ȘI COMANDA CICLULUI DE] LUCRU LA 
STRUNGURILE REVOLVER 


Structura cinematică a strungului revolver se compune din lanţurile 
cinematice ale mișcării principale, ale mișcărilor de avans şi ale mişcărilor 
auxiliare. Mecanismul mișcării principale la un strung revolver este mai 
simplu decît la un strung universal, deoarece are un domeniu de reglare 
al turaţiilor mai restrins şi număr de turaţii mai mic. Seria geometrică de 
turaţii se constituie utilizînd valorile mari ale raţiei şi anume e > 1,41, 
ajungînd chiar 2. 

În scopul reducerii timpilor auxiliari, schimbarea turaţiilor se poate 
face şi în timpul funcţionării, cutia de viteze fiind prevăzută cu cuplaje 
de îricţiune. Deoarece la prelucrarea unei piese nu sînt necesare multe 
turajţii, cutia de viteze este prevăzută şi cu mecanisme cu roţi baladoare, 
sau roţi de schimb. Se folosesc şi motoare cu mai multe turaţii. La strun- 
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gurile simple, cel puţin două turaţii pot fi schimbate în mers. Raportul 
acestor turaţii se recomandă să fie 1/4; 1/6 sau 1/8, turaţia ridicată 
fiind utilă la operaţii de strunjire, găurire, alezare cu cuţit ete., iar turația 
mică la filetări, alezări cu alezor etc. 

Un exemplu de structură cinematică este redat în figura 2.29. Lan- 
pul cinematic al mişcării principale se compune din două grupuri de roţi 


C Zz 0 3 Fa b 


ĉn 223 È Za i is 


Fig. 2.29. Structura cinematică a unui strung revolver orizontal. 


baladoare, roțile 2 ... 20, care dau 6 turații şi o pereche de roți de schimb 
(a, b) cu care se poate lărgi domeniul de reglare al turaţiilor. Turaţiile 
se pot determina cu relaţia : 

Pa = Mm ` fe îns * înv [rot/min] 


unde : n, este turaţia motorului electric de antrenare ; 
îe — raportul de transmitere constant al lanţului ; 
is — raportul roților de schimb ; 
îm — raportul roţilor baladoare. 

Lanţul mişcării de avans longitudinal preia mişcarea de la arborele 
prineipal cu transmisia za, 22, O transmite prin cutia de avansuri, cu ra- 
portul de transmitere variabil î.,, prin cuplajul Cz, prin angrenajul 225, 
Zæ şi cu angrenajul mele — roată melcată 227, Zə la pinionul Zs, care 
angrenează cu cremalierea ©. Mărimea avansului, raportată la o rotaţie 
a arborelui principal, se calculează cu relaţia : 

y= Zu, 213 TR 225 a. a: mag * Zap. 
Ziz Zu Z2 228 


Daci se notează : 


. Žu Z3 225 Zx 
h = a è 5 T + T Mag 229 


212 Zua Z% 22 


atunci : 
S = îș* ca; [mm/rot.arb.pr.] 


unde i, reprezintă raportul de transmitere constant al lanţului, iar te ra- 
portul variabil. f 

Avansul transversal este realizat prin rotirea discului capului revolver 
(D), mişcare preluată de la lanțul avansului longitudinal, cu transmisia 
224 Z3, apoi la inversorul cu cuplajul Cz, prin angrenajul mele — roată 
melcată 234, Z3 la angrenajul 235, 23,- Ecuația cioematică pentru exprima- 
rea mărimii avansului se scrie asemănător ca în cazul precedent şi are 
forma : 


__ ĉu 213 ,, oa 231 294 736 oz 
. 4 . — e —— e . mr- 


212 ĉu 230 233 235 237 


atunci : 
S = ie ' ea [mm/rot.arb.pr.], 


unde i, reprezintă raportul constant, iar isa raportul variabil al lanţului 
cinematic. 

Pe lîngă lanțurile cinematice amintite, strungul mai are un lanț cine- 
matic de filetare. Mişcarea este preluată de la arborele principal cu angre- 
najul 2,0, Zs, transmisă prin angrenajul 239, 240 la mangonul M. În timpul 
filetării se copiază pasul filetului manşonului și se transpune pe semifa- 
bricat. Aceasta se realizează prin angrenarea mangonului cu bacul filetat 
B, care este fixat de suportul cuțitului de filetat și astfel la o rotație a 
semifabricatului, respectiv a manşonului, scula se deplasează axial cu un pas. 

Pentru scurtarea timpilor auxiliari şi deservirea mai uşoară, strungu- 
rile revolver moderne sînt prevăzute cu comandă după program. Siste- 
mele care realizează comanda automată a ciclului de lucru pot fi mecanice, 
hidraulice, pneumatice, electrice, sau combinaţii ale acestora. 

În figura 2.30 este reprezentat un sistem mecanic, care foloseşte came 
spațiale. Mişcarea camelor este legată cinematice de arborele principal, 
astfel ca, la ciclul complet de prelucrare a unei piese, camele să se rotească 
cu cîte 360°, timp în care se comandă fazele de lucru ale strungului. Tam- 
burul cu came A comandă schimbarea turaţiilor, avansurilor ete. Cursele 
de lucru, de apropiere şi retragere a săniilor transversale, sînt comandate 
de camele de pe tamburii B şi B’, iar ale căruciorului cu capul revolver de 
tamburul cu came C. 

La multe tipuri constructive sistemul de comandă al ciclului de lucru 
este legat de rotirea de divizare a capului revolver. 

În figura, 2.31 este reprezentat un sistem hidraulic (poate fi pneumatic 
sau o combinaţie a acestora). Fazele ciclului de lucru şi funcțiile maşinii 
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sînt comandate prin schimbarea poziţiilor pistonaşelor din sertărașele 
distribuitoare (SD, ... 8D,). Asupra pistonaşelor acţionează camele de 
pe tamburul 7. Tamburul 7 este pus în mişcare de rotaţie de la capul 
revolver 3, prin abgrenajele 2, Z3, 22, 2, şi lira roţilor de schimb 2. 


Fig. 2.30. Sistem mecanic, cu 

came spaţiale, pentru comanda 

ciclului de lucru la strunsul re- 
volver. 


Fig.2.31. Sistem hidraulic pen- 
tru comanda ciclului de lucru 
la strungul revolver. 


Sistemul electric reprezentat în figura 2.32 se compune dintr-un ta- 
blou de programare 7 cu cîmpurile orificiilor de contacte A şi B. Pe 
primul cîmp (A), pe coloană se programează turaţiile, iar pe cîmpul B 
se programează avansurile corespunzătoare fazei de lucru respective. 
Numărul rîndurilor pe orizontală este egal cu numărul posturilor capului 
revolver. Braţul colectorului 3 se roteşte odată cu capul revolver 4 (miş- 
carea I) şi prin închiderea circuitului cu lamele 2 se introduce curent în 


58 


rîndul (circuitul) corespunzător fazei de executat şi astfel se preiau comen- 
zile pentru schimbarea turaţiei şi avansului, la valorile programate. 

La strungurile revolver se utilizează cu succes mecanismele preselec- 
toare de turaţii şi avansuri. Astfel timpul necesar schimbării turaţiilor sau 


4 3 2 7 4 8 


N Na N3 Nu! Sr S2 S3 Sy 
Fig. 2.32. Sistem electric pentru comanda ciclului de lucru la strungul revolver. 


avansurilor se suprapune, total sau parţial, cu timpul de maşină. Operația 
de preselectare se efectuează în timpul funcţionării strungului, iar schim- 
barea propriu-zisă, în timpul rotirii de divizare a capului revolver. 


2.4.3. MECANISME SPECIFICE STRUNGURILOR REVOLVER 


Capul, revolver orizontal, reprezentat în figura 2.33, se compune din 
discul 7, în orificiile căruia se montează sculele, respectiv suporţii de scule. 
Se pot monta 12, 16 şi chiar mai multe scule. Mișcarea de rotaţie, în 
scopul obţinerii avansului transversal, se transmite de la pinionul 3 care 


7 
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Fig. 2.33. Secţiune axială prin capul revolver orizontal. 


59 


angrenează cu coroana discului 2. Mişcarea de divizare se transmite prin 
intermediul angrenajului melc-roată melcată 5. După rotirea de divizare, 
capul revolver este blocat în poziţia corectă cu tija de indexare 6. Odată 
cu capul revolver se roteşte 
şi tamburul ? pe care se 
află tijele limitatoare de 
curse pentru fiecare sculă 
în parte. 

În figura 2.34 se pre- 
zintă o secţiune parţială 
în scopul evidenţierii lan- 
tului avansului longitudi- 
nal. De suportul capului 
revolver este fixată cre- 
malierea 7 cu care angre- 
nează pinionul 2. Pinionul 
2 este antrenat mecanic 
de la bara canelată 3, cînd 
pirghia rabatabilă 4 este 
în poziţia superioară, sau 
manual de la roata de 
mînă 5, cînd angrenarea 
Fig. 2.34. Seciţune transversală prin capul revolver ori- dintre melc şi roata mel- 

zontal; cată este întreruptă. 


Capul revolver vertical (cu turelă) are de regulă 5 sau 6 poziții de 
prindere a sculelor, respectiv suporților de sculă. În figura 2.35, b se poate 
observa că fiecare suprafață de prindere are la mijloc un alezaj de centrare 
şi cîte 4 găuri filetate pentru fixarea suportului de scule de turelă. La 
strungurile de dimensiuni mai mici turela poate fi circulară. Montarea 
turelei pe sania căruciorului se poate urmări în figura 2.35, a. Turela 2 
este ghidată radial pe sania căruciorului 7 cu ajutorul unui cep conic. 
Jocul radial se reglează cu bucşa 6 şi piulița 7. Poziţia corectă a turelei 
este stabilită de cepul indexor 4, sub acţiunea resortului 5. După obţi- 
nerea poziției corecte, turela este fixată de sania 7 cu ajutorul celor două 
jumătăţi de colier 3 şi 3'. 

Succesiunea comenzilor pentru indexare şi fixare, respectiv desfacere 
şi dezindexare, se realizează prin concentrarea celor două comenzi la o 
singură manetă. Parte din cursa manetei serveşte la antrenarea tijei 
indexoare, iar restul la antrenarea colierului. Rotirea turelei se obţine cu 
angrenajul conic 5, 9 cu care se roteşte împreună şi tamburul 70, care 
poartă limitatoarele de cursă 77. 

Ambele tipuri constructive de capete revolver prezintă anumite 
avantaje şi dezavantaje. Din compararea acestora rezultă o serie de 
concluzii. 

Capul revolver orizontal poate fi utilizat atit la prelucrări cu avans 
longitudinal cît şi cu avans transversal, deci se elimină necesitatea saniei 
transversale. Se poate monta un număr mare de scule, deci permite prelu- 
crarea pieselor cu configuraţie complicată, dintr-o singură prindere. Su- 
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porţii de cuțite permit prinderea cuţitelor cu braţ scurt şi asigură prinderea 
rigidă. Indexorul acţionează la rază mare de axa de rotaţie și asigură 
poziţia precisă a capului revolver. Capul revolver este fixat pe arbore 
lăgăruit foarte rigid şi nu apare necesitatea unei fixări suplimentare. Da- 
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` Fig, 2.35. Secţiune prin capul revolver vertical. 


torită acestor avantaje se pot obține dimensiuni cu toleranțe restriînse şi 
o calitate ridicată a suprafeţelor. 

Ca principal dezavantaj apare faptul că, datorită numărului mare de 
posturi de lucru, la prelucrarea pieselor de dimensiuni mari, nu pot fi 
utilizate toate posturile capului revolver. Pentru acest motiv se recomandă 
să fie utilizate la prelucrarea din semifabricat formă de bară. Pentru piese 
turnate sau forjate se recomandă strungul cu cap revolver vertical. 

Printre avantajele strungurilor cu cap revolver vertical se poate 
enumera faptul că şi la piese de dimensiuni mari se pot utiliza toate pos- 
turile de lucru. De asemenea şi uşurinţa reglării strungului, pentru care 
motiv se utilizează și la serii mici. Sculele se prereglează în suporţi, care 
mai departe se fixează pe turelă. La unele construcţii strungul se livrează 
cu mai multe turele, astfel că sculele reglate pentru o anumită piesă se 
schimbă împreună cu turela, ceea ce scurtează considerabil timpul necesar 
reglării. 

Ca dezavantaje se pot enumera următoarele : necesită cărucior și 
sanie transversală pentru prelucrări cu avans transversal ; capul revolver 
este fixat cu rigiditate scăzută pe cărucior, indexorul se află la distanţă 
mică de axa de rotaţie a capului, iar sculele sînt fixate în suporţi cu brațe 
lungi, din care cauză prelucrarea nu se asigură cu precizie ridicată. Deoa- 
rece sînt puţine posturi de lucru, la prelucrarea pieselor cu configurație 
complicată, într-un post de lucru se montează mai multe scule, ceea ce 
măreşte forțele de aşchiere. Pentru mărirea stabilităţii capului revolver 
se folosesc bare de rigidizare, care fac legătura dintre păpuşa fixă şi turelă. 
Datorită rigidităţii scăzute la capul revolver, cu cuțite profilate se poate 
lucra numai dacă acestea se montează în suportul saniei transversale. 

Printre mecanismele auxiliare ale strungurilor revolver se află şi 
mecanismele de filetare. La strungurile cu cap orizontal filetarea cu cupi- 
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tul are loc folosind un mecanism special care copiază filetul manşonului 
(poziţia M, în fig. 2.29) şi transmite mișcarea la cuțitul fixat într-un suport 
special. La strungurile cu cap vertical îiletarea se realizează cu cuțitul 
montat în suportul saniei transversale. Şi în acest caz pasul se copiază, de 
pe un mangon cu un bac filetat montat direct în căruciorul saniei trans- 
versale. 

În vederea, măririi gradului de automatizare, strungurile revolver pot 
fi prevăzute cu mecanisme de alimentare automată. Aceste mecanisme pot 
fi clasificate după felul semifabricatului : a — pentru piese individuale, 
turnate sau forjate, sau după modul de acţionare în : a — mecanice; 
b — hidraulice etc. Funcționarea mecanismului de alimentare automată 
este sincronizată cu ciclul de lucru al strubgului. 


2.5. STRUNGURI SPECIALIZATE 


Din grupa strungurilor specializate fac parte : 

— strungurile de detalonare ; 

— strungurile pentru prelucrarea arborilor cotiţi ; 

— strungurile pentru prelucrarea arborilor cu came ; 

— strungurile pentru decojirea lingourilor cu secțiune poligonală ; 
— strungurile fără vîrfuri pentru decojirea barelor şi altele. 


2,5,1. STRUNGUL DE DETALONAT. STRUCTURA CINEMATICĂ ȘI REGLAREA LANȚURILOR 
CINEMATICE 


Strungul de detalonat, după cum rezultă şi din denumire, este des- 
tinat operației de detalonare a sculelor de tipul îrezelor, alezoarelor etc. 
Constructiv, strungul de detalonat se aseamănă în general cu strungul 
universal, prezintă însă particularitatea că execută în plus o mişcare 
radială alternativă, care împreună cu mișcarea principală de rotaţie gene- 
rează traiectoria directoarei suprafeţei de detalonat. Pentru executarea 
acestei mișcări, căruciorul are o construcţie specială şi un lanţ cinematic 
special. 

La detalonarea unei freze disc este necesară numai mişcarea de rotaţie 
a semifabricatului şi mișcarea radială alternativă de detalonare a cuţitului. 
Numărul de curse duble ale mişcării de detalonare, raportat la o rotaţie 
a semifabricatului, este egal cu numărul dinţilor semifabricatului (irezei). 
Aceasta reprezintă detalonarea simplă (fără avans). 

La detalonarea unei freze cilindrice cu dinţi drepţi, căruciorul trebuie 
să execute şi mişcare de avans longitudinal, în vederea prelucrării pe toată 
lungimea frezei. Deci la detalonarea cu avans, în afară de cele două mişcări 
amintite la detalonarea simplă, există şi o mişcare de avans longitudinale. 
Operaţiile de detalonat, amintite mai sus, pot fi executate cu strungul 
simplu de detalonat. 

Pentru detalonarea frezelor cilindrice cu dinți indicaţi sau a trezelor 
melc, lanţul cinematic de detalonare trebuie să aibă şi un mecanism dife- 
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rențial, care asigură însumarea la mișcarea principală de detalonare a 
unei mişcări suplimentare. Operația se numeşte detalonare pe elice. În 
acest caz strungul este de detalonat universal. 

Detalonarea poate îi efectuată şi la dinţii frontali, în care caz mişca- 
rea de detalonare este după direcţia axială. La frezele profilate, pentru 
obţinerea unghiului de aşezare la valoare constantă, se aplică detalona- 


Fig. 2.36. Secţiune prin căruciorul strungului de detalonat. 


rea oblică. În acest caz direcţia mișcării de detalonare face un unghi oare- 
care cu axa de rotaţie a semifabricatului. 

În figura 2.36 este redată o secţiune parţială prin căruciorul unui 
strung de detalonare. Placa de bază 7 a saniei căruciorului poate fi rotită 
în ghidajele circulare ale corpului căruciorului 2. Prin rotirea camei disc 3, 
cu care se află în contact capul 4, se transmite saniei 5 mișcarea recti- 
linie alternativă de detalonare. Rotirea camei 3 se transmite prin angre- 
najul conic 6, 6' de la bara canelată 7. Mişcarea de revenire a saniei ô, 
respectiv contactul dintre camă şi cep, este realizată de resortul 5. 

Lanţul cinematic simplificat de detalonare este reprezentat în figu- 
ra 2.37. Mişcarea de rotaţie a camei C se obţine de la arborele principal T 
prin cutia de viteze, cu raportul te, lira roţilor de schimb a, bi, G, 
di, mecanismul diferenţial, angrenajul z, 22 şi angrenajul conic 23, 24. 
Bara canelată II (în fig. 2.36, poz. 7) este montată paralel între ghida- 
jele longitudinale ale strungului. Mişcarea suplimentară, necesară detalo- 
nării dinţilor înclinați, se preia de la şurubul conducător III, în cazul 
detalonării frezelor melc, sau de la bara de avans IV, în cazul detalonării 
cu avans longitudinal a frezelor cilindrice cu dinţi înclinați. 

Raportul de transmitere al cutiei de avansuri ùa şi al roților de 
schimb az, b2, C2, do asigură avansul longitudinal prin şurubul conducător TII, 
sau prin bara de avans IV, folosind ramificaţia R. Mărimea mişcării 
suplimentare, care se transmite la mecanismul diferenţial, se reglează 
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prin roţile de schimb, as, ba, Cs, da. În figura 2.37 nu este reprezentat 
lanţul cinematic al mișcării principale. | 

Reglarea lanţului cinematice pentru detalonarea simplă fără avans 
se face scriind ecuaţia cinematică, care exprimă legătura dintre valorile 
mişcărilor organelor finale, ale lanțului, dintre organul conducător şi cel 
condus. Organul conducător este arborele principal I, iar organul condus, 
cama C. Lanţul cinematic trebuie să satisfacă condiţia ca, la o rotaţie a 


Zu Zp 
Fig. 2.37. Structura cinematică a strunsului de detalonat. 


arborelui principal, cama să se rotească de z, ori, unde 2, este numărul 
de dinţi ai frezei ce se detalonează, respectiv numărul de curse duble ale 
saniei port-cuţit. Aceasta cînd cama are o singură proeminenţă, deci la o 
rotaţie imprimă o singură cursă dublă. Cînd cama are mai multe proemi- 
nente (W,), la o rotaţie va imprima mai multe curse duble. În acest caz, 
numărul de proeminențe va intra în membrul drept al ecuaţiei, la numi- 
tor (2,/N,). Ecuația cinematică, care exprimă această legătură are forma : 


1 rot- I: tcp: Si 
1 1 22 Ra 


De unde numărul de dinți ai roților de schimb : 


A C 22 a 2p 1 


bi d 2 z3 ioy ias 
La varianta constructivă a mecanismului diferențial din figura 2.37, 


raportul de transmitere tay = L. Deoarece raportul de transmitere din 


cutia de viteză (îcp) are mai multe valori, rezultă că, folosind acelaşi raport 
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de transmitere la roţile de schimb din lanţul cinematic de detalonare, se 
pot detalona freze cu număr diferit de dinţi. 


Dacă se notează : 


i = 
tip în 23 
se obţine : 
Lp 
b d, ter 


Rezultă că raportul de transmitere al roților de schimb nu depinde 
de valoarea avansului (s,) şi nici de lungimea frezei (B). 

Reglarea lantului cinematic pentru detalonarea pe elice se face ţinînd 
seamă de faptul că după fiecare rotație a semifabricatului (a frezei), reve- 
nind acelaşi dinte în dreptul 
cuțitului, cuțitul va trebui să 
înceapă mişcarea de detalo- 
nare mai repede sau mai tîr- 
ziu, după sensul elicei. 

În primul rînd se stu: 
diază cazul detalonării unei 
freze cilindrice cu dinţi în- 
elinaţi. Muchia, aşchietoare 
este formată mereu după o 
elice, cu pasul p,. La scrierea 
ecuaţiei cinematice se ia în 
considerare, în locul lungimii 
B a frezei, lungimea imagi- 
nară B' egală cu pasul elicei 
Pa, deci lungimea la care B'=— Fig. 2.38. Parametrii dimensionali la detalonarea cn 

: avans. 
= Pe (V. fig. 2.38, b). 


Dacă la o rotație a arborelui principal, respectiv a semifabricatului 
frezei, căruciorul cu cuțitul de detalonat înaintează cu avansul s,, pentru 
prelucrarea pe toată lungimea B', semifabricatul freză va trebui să execute 
B'/s, rotații. Deoarece la fiecare rotație a semifabricatului cuțitul execută, 
Zp curse duble de detalonare, în timpul celor B'/s, rotații va executa : 


? 
F 4 25 
curse duble. Al doilea termen (f 24) al sumei apare, deoarece pe lungimea 
B’ traiectoria elicei muchiei aşchietoare se închide şi apare necesitatea 
unui număr suplimentar de curse duble de detalonare 2, în plus sau în 
minus, după sensul elicei. Ecuația cinematică exprimă legătură dintre 
valorile acestor mişcări şi legătura dintre cele două ramuri ale lanţului 
cinematic care sînt, ramura principală de detalonare, studiată la detalo- 
narea simplă, şi ramura suplimentară care face legătura dintre bara de 
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avans IV şi mecanismul diferențial, mecanism care însumează cele două 
mișcări. Ecuația are forma : 


EA PRL. E DR? EER ANR e + SARL NNE aa pa 


? ? 
| B «a , B Zio Z2 Zu Ze 25 a 
s1 1 Ga T’ Mo 29 Zu 213 Z 27 Ze ba 


Numărul de dinți a, bi, &, d se calculează din condiţia detalonării 
simple, ţinînd cont de numărul de dinţi ai frezei de detalonat. Din ecuaţia 
de mai sus se calculează numărul de dinţi la roţile de schimb az, b3, C3, da, 
restul termenilor fiind cunoscuţi (igy = ius = 1/2). 

În continuare se va studia cazul detalonării unei freze mele. Avansul 
axial, adică deplasarea căruciorului la o rotaţie a semifabricatului este 
mare, fiind egal cu pasul elicei filetului frezei (p,), pentru care motiv de- 
plasarea căruciorului este preluată de la şurubul conducător. care are 
pasul pg. În acest caz ecuaţia cinematică are forma : 


B’ G G B' z, Ga "Og '2 a 2 
3 x 3 3 7 - 1 3 
|n rotr-ior tar A ie Se ip 2-2 
Pr 1 a Pe Ze bs d3 2e Z2 Ra 
r 
=— * 2p £ 2p 
Pr 


Şi în acest caz, numărul de dinți ai roților de schimb, a, bi, Ci, di 
se determină din condiţia detalonării simple, iar restul termenilor fiind 
cunoscuţi se pot calcula numărul de dinți az, bz, C3, da pentru ramura 
mecanismului diferențial. 

Detalonarea pe elice se poate realiza, cu o precizie mai redusă, şi 
fără ramură a mecanismului diferenţial la lanţul cinematic de detalonare, 
dar în acest caz, în relația de calcul a numărului de dinţi ai roților de schimb 
intră şi valoarea avansului longitudinal s,. Înseamnă că în cazul schimbării 
avansului s, trebuie recalculat numărul de dinţi ai roţilor de schimb. 


2.5,2. STRUNGURI PENTRU PRELUCRAREA ARBORILOR COTIŢI 


Arborele cotit fiind o piesă cu configurație complicată şi rigiditate 
scăzută, maşinile-unelte destinate prelucrării acestora trebuie să aibă 
caracteristici constructoare speciale. Pe strunguri se prelucrează fusurile 
de sprijin, fusurile manetoanelor (suprafeţele cilindrice) şi braţele mane- 
toanelor (suprafețe frontale interioare). O condiţie importantă de îndeplinit 
este, ca în timpul prelucrării, semifabricatul (arborele cotit) să nu se de- 
formeze sub acţiunea greutăţii proprii și a forţelor de aschiere. Tocmai din 
necesitatea respectării acestei cerințe apar şi unele particularităţi construc- 
tive la strungurile utilizate pentru prelucrarea arborilor cotiți. 
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La aceste strunguri se deosebesc cîteva tipuri constructive, luînd în 
considerare principiul de lucru, modul de fixare şi antrenare în mişcare de 
rotaţie a semifabricatului. Pentru mărirea rigidităţii semifabricatului, 
acesta se prinde şi se antrenează simetric, de la cele două capete sau de la 
mijloc. Prelucrarea are loc de asemenea, cu forţele de aşchiere simetrice, 
asttel ca, pe cît posibil forțele de aşchiere să se anuleze. 


În figura 2.39, a, semifabricatul 7 este prins în dispozitivele păpu- 
şilor 2, de unde primeşte şi mişcarea de rotaţie. Pe ghidajele longitudinale 3 


Fig. 2.39. Tipuri de strunguri pentru prelucrarea arborilor cotiţi. 


ale batiului se află cărucioarele din spate 4, cu suporţii portsculă 5. 
De obicei cu acești suporţi se prelucrează suprafeţe frontale, cu avans 
radial. Suprafeţele cilindrice, cu avans radial sau avans longitudinal se 
prelucrează cu suporţii din față 8, aflayi pe căruciorul 7. Cu acest tip 
de strung se prelucrează fusurile şi brațele manetoanelor aflate la partea 
centrală a arborelui cotit. 


Suprafețe aflate la capetele arborelui se prelucrează pe strunguri 
la care semiiabricatul este sprijinit între vîrfuri la capete, iar antrenarea 
se face de la mijloc (v. fig. 2.39, b). Semifabricatul 7 este sprijinit între 
vîrturile discurilor 2, iar antrenarea se face central de la pinionul 3, care 
angrenează cu coroana dințată 4. Sculele sînt prinse în săniile cărucioa- 
relor 5 şi 6. Dispozitivul de prindere şi antrenare este notat cu 7. Şi la 
această maşină prelucrarea are loc după sensuri opuse ale avansului 
radial II după cum este reprezentată în figura 2.40, pentru anularea com- 
ponentelor forțelor de aşchiere. 


La ambele tipuri de mașini, semifabricatul se centrează astfel cu axa 
de rotaţie a suprafeţelor ce urmează să fie prelucrate să fie concentrică 
cu axa maşinii. 

Urmărind mărirea productivităţii acestor tipuri de strunguri, s-a 
realizat şi un tip, reprezentat prin schema principală de funcţionare în 
figura 2.41, care prezintă avantajul că toate fusurile, concentrice şi excen- 
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trice, se prelucrează simultan. Semifabricatul 7 execută mișcarea princi- 
pală de rotaţie I, astfel că un punct de pe axele manetoanelor descrie 
traiectoria A. Sculele 2 (cuţitele) execută mişcarea de rotaţie II, un punot 
de pe sculă descriind traiectoria B. Viteza de aşchiere apare ca mișcarea 


Fig. 2.40. Anularea acţiunii forţelor 
de așchiere radiale. 


Fig. 2.41. Sistem planetar de prelucrare a 
fusurilor. > 


relativă, în punctul de contact dintre sculă şi fabricat, a mișcărilor I şi 
II. Suporţii portsculă sînt antrenați în mişcare cu ajutorul unor mecanisme 
cu excentric. 

La prelucrarea arborilor cotiţi de dimensiuni mari şi foarte mari se 
folosesc strunguri la care toate mişcările sînt executate de către sculă, 
semifabricatul fiind fixat rigid pe batiul maşinii. Vederea laterală şi axială 
simplificată asupra mașinii este redată în figura 2.42. O asemenea maşină 


Fig. 2.42. Vedere schematizată asupra mașinii de prelucrat arbori cotiţi cu aparat 
LE. 


se numeşte strung cu aparat Molle. Semifabricatul 7 este fixat rigid pe 
suporții 2 care, la rîndul lor, se sprijină pe batiu. Mecanismul principal 3 
conține lanţurile cinematice şi ghidajele circulare ale discului portsculă 5. 
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Mecanismul principal 3 se poate deplasa transversal pe ghidajele plăcii de 
bază 4, cu care împreună se poate deplasa axial pe ghidajele longitudinale 
ale batiulu. Prima mișcare este de reglaj, iar a doua de avans longitudinal 
(axial) IZI. Mişcarea principală de aşohiere I este executată de diseu ə 
împreună cu sania portsculă 6. Discul 5 are ghidaje rectilinii care servese 
la ghidarea, în direcţie radială, a saniei portseulă 6, rezultind avansul 
radial JI. 

Suprafeţele cilindrice se prelucrează cu avans axial (mişcările Z şi IZI), 
iar suprafeţele frontale ale manetoanelor, cu avans radial (mişcarea I 
şi II). În vederea prelucrării fusului următor, semitabricatul se centrează 
concentric cu axa de rotaţie a discului 5. 


2.5.3. STRUNGURI PENTRU PRELUCRAREA SUPRAFEŢELOR NECIRCULARE 


Pentru prelucrarea profilului camelor arborilor cu came şi la decoji- 
rea lingourilor turnate cu secţiune necireulară, sînt necesare strunguri cu o 
construcție specială, asemănătoare din punct de vedere funcţional, cu 
strungurile de detalonat. În vederea obţinerii directoarei necirculare, în 


Fig. 2.43. Variația unghiului de așezare și de degajare la prelucrarea surpafeţelor 
cu secțiune necirculară, 


afara mişcării principale de așchiere şi a mişcării de avans longitudinal, 
scula trebuie să execute încă o mișcare rectilinie alternativă în direcție 
radială, cu frecvență, determinată de profilul secţiunii piesei de prelucrat. 
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După cum rezultă din figura 2.43, A, poziţiile a, b, 6, în cazul strun- 
firii unui lingou cu secţiunea pătrată şi din figura 2.43. B, în cazul strun- 
jirii unui arbore cu came, datorită variaţiei direcţiei tangentei la suprafața 
prelucrată, în punctul de contact cu scula, parametrii geometrici ai sculei 
variază între limite foarte largi. Unghiul de așezare poate ajunge de la 
valoarea, zero la valori foarte mari, iar unghiul de degajare de la valori 
negative la valori pozitive. Aceste variaţii apar la fiecare rotaţie a semifa- 
bricatului, fenomen care cauzează deteriorarea rapidă a sculei şi calitatea 
scăzută la suprafaţa prelucrată. În figura 2.43 cu 7 este notată secțiunea 
prin semifabricatul reprezentat în cîte trei poziţii succesive. 


Pentru a menţine parametrii geometrici la valori constante, sau în 
limite apropiate de valorile constante, scula primeşte încă o mişcare supli- 
mentară de oscilație. Din acest punct de vedere, dacă scula primeşte sau 
nu mişcare de oscilație, strungurile pot fi grupate în două grupe. 


În figura 2.44, poziţia A este redat simplificat suportul căruciorulu 
unui strung la care lipseşte mişcarea de oscilație a sculei. Generarea pro- 
filului camei are loc din compunerea mișcării I, executată de piesa 7, cu 
mișcarea II, executată de scula 2, montată în sania 3. Mişcarea II este 
primită de la un mecanism cu excentrio cu came 4, care, prin mişcarea 
de rotaţie II şi fiind în contact cu rola 5 fixată de sanie, imprimă saniei 
o mişcare radială. Mărimea cursei este egală cu mărimea excentriocităţii 
camei 4. Sania 3 glisează pe ghidajele transversale ale căruciorului 6. 
Readucerea saniei şi menţinerea contactului dintre cama 4 şi rola 5 este 
asigurată, de resortul 7. 


Construcțiile de strunguri mai perfecţionate asigură sculei și mişcarea 
de oscilație. O asemenea soluţie este prezentată în figura 2.44, poziţia B. 
Semitabricatul 7 execută mișcarea principală de rotatie I. iar scula prinsă 
în suportul 2 execută restul mișcărilor. De la cama 5, care se roteşte 
cu aceeaşi turație (mişcarea IV) ca semifabricatul, se imprimă saniei trans- 
versale 3 mişcarea rectilinie alternativă II. Mişcarea oscilatorie III este 
obținută de la cama 4, sinoronizată cu cama 5 și cu semifabricatul 7. 

O altă cale de realizare a mişcării de oscilație este prezentată îi: figura 
2.44, poziţia 0. Semifabricatul 7 este un lingou cu sectiune pătrată, care 
execută mişcarea principală de rotaţie I. Sania transversală 3 execută 
mișcarea alternativă radială II, pentru realizarea secțiunii poligonale, 
iar portouţitul 2 mișcarea de oscilație III pe ghidajele circulare ale 
saniei 3. Centrul de rotaţie se află în vîrful cuţitului. 

În figura 2.45 se prezintă o vedere generală de sus, asupra unui 
strung destinat strunjirii profilului camelor unei axe cu came. Semifabri- 
catul Z este prins în mandrinele 2,2” şi execută mişcarea de rotaţie T. 
Lanţul cinematio se află în păpuşile 3,3”, montate pe batiul 4 al strungului. 
Cuţitele sînt fixate în suporţii 5, cu care execută mișcarea alternativă 
radială III și mişcarea oscilatorie IV. Numărul suporților 5 poate fi egal 


70 


Fig. 2.44. Variante constructive la prelucrarea suprafețelor cu secţiune 
necirculară. 
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Fig. 2.45. Vedere de sus asu- 
pra unui sirung de prelucrat 
arbori cu came. 


ai 
i 


cu numărul camelor, fiind montați pe sania transversală 6. Avansul lon- 
gitudinal IZ este executat de căruciorul 7, de-a lungul ghidajelor longitu- 
dinale ale batiului strungului. 


Capitolu! 3 
CINEMATICA ȘI CONSTRUCȚIA MAŞINILOR DE FREZAT 


3.1. CLASIFICARE, DESCRIERE GENERALĂ ȘI PARAMETRI DE PROIECTARE 


Grupa maşinilor de frezat face parte dintre cele mai productive 
maşini-unelte şi după grupa strungurilor sînt cele mai răspîndite în industria 
constructoare de mașini. Pe maşinile de frezat se utilizează soule speciale, 
cu mai multe tăișuri, denumite freze. Mişcarea principală de aşchiere este 
de rotație, iar mişcările de avans pot fi atît rectilinii cît şi circulare. Prin 
frezare se prelucrează suprafeţe plane simple sau complexe, suprafeţe de 
revoluţie cu generatoare dreaptă sau o curbă plană oarecare şi suprafeţe 
spaţiale analitice sau neanalitice. Ultimele tipuri de suprafețe se prelucrează 
pe maşinile de frezat prin copiere sau pe maşini de frezat cu comandă 
după program. 

Maşinile de frezat se pot clasifica după diverse criterii. După varianta 
constructivă se deosebeso: maşini de frezat cu consolă, plane, portal, 
cu masă rotativă, verticale, orizontale ete. După felul operaţiei ce se exe- 
cută există: mașini de frezat universal, de frezat filete, de frezat roţi 
dințate, de frezat canale de pană ete. După sistemul de comandă al ciclului 
de lucru sînt : maşini cu comandă manuală şi maşini cu comandă după 
program. Se mai pot clasifica după : gradul de precizie, după dimensiuni 
și greutate etc. Clasificarea generală se face prin combinarea primelor două 
criterii amintite mai sus, după care se deosebesc următoarele grupe : 


1 — maşini de frezat de bane (orizontale, verticale); 2 — maşini de 
frezat cu consolă (orizontale, verticale, universale) ; 3 — maşini de frezat 
plane; 4 — maşini de frezat portal; 5 — maşini de frezat prin copiere; 
6 — mașini de frezat specializate (de frezat roți dințate, de frezat filete 
eto.) ; 7 — maşini de frezat speciale (cu tambur, carusel, agregate etc.). 


1. Mașina de frezat de banc este utilizată în mecanica fină, la prelu- 
ararea pieselor de dimensiuni mici. Se construieso cu axa arborelui prin- 
cipal în poziţie verticală (fig. 3.1, a) şi în poziţie orizontală (fig. 3.1, b). 
Soula se montează în alezajul conic al arborelui principal, cu care împreună 
execută mişcarea principală de așchiere I. Mecanismul mișcării principale 1 
execută mişcarea de avans transversal ZI, pe ghidajele transversale ale 
batiului 2, iar masa 3 execută mișcarea de avans longitudinal III. Ambele 
mişcări de avans (ZI şi III) se comandă şi se execută manual. Lăţimea 
mesei, ca parametru principal al maşinilor de frezat, nu depăşeşte 150 mm. 
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Lungimile curselor mişcărilor de avans fiind mici, pentru transmite- 
rea acestor mişcări se foloseşte un mecanism pinion-cremalieră, în loc de 
mecanism şurub-piuliță. Pinionul este antrenat de la o manetă lungă. 
Deoarece greutatea şi dimensiunile de gabarit sînt mici, aceste maşini se 
aşază şi se fixează pe bancuri de lucru (poz. 4 și 6, în fig. 3.1), astfel 
ca suprafața de lucru a mesei să se afle la o înălțime potrivită şi comodă 
pentru deservire. 


Fig. 3.1. Maşini de frezat cu banc, 


3. Mașinile de frezat cu consolă sînt răspîndite în întreprinderile oon- 
struotoare de mașini datorită multiplelor calităţi pe care le prezintă. Se 
execută în trei variante constructive din punct de vedere al poziţiei axei 
arborelui principal: verticale (fig. 3.2, a), orizontale (fig. 3.2, b) şi uni- 
versale. Ultimul tip este de fapt o mașină orizontală, dar la care se poate 
monta, un cap de frezare vertical sau un cap de mortezare. 


Acizi za aia 
die 
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Fig. 3.2. Maşini de frezat cu consolă. 
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Vederea simplificată şi reprezentarea schematizată a lanțurilor cine- 
maţice ale maşinilor de frezat cu consolă sînt redate în figura 3.2. Mişcarea, 
principală I este executată de arborele principal și este transmisă de lan- 
tul cinematic (de cutia de viteze C.V.) aflat în băâtiul (montantul) mașinii. 
Mişcările de avans se execută de către masa maşinii în trei direcţii rectan- 
gulare, longitudinal (11), transversal (111) şi vertical (IV). Viteza mișcării 
de avans poate fi reglată la cutia de avansuri (6.a.), montată în consola 
maşinii. 

Comanda mişcărilor de avans se peate realiza manual, sau inecanie. 
Ciclul de lucru, de obicei, se comandă manual. Dacă maşina se comple- 
tează ou un sistem de limitatoare de curse, sau cu comandă după program, 
ciclul de lucru se poate automatiza parţial sau complet. 

Gradul de universalitate al maşinilor verticale se poate mări prin 
utilizarea unui cap special, la care axa arborelui principal poate ti încli- 
nată în planele xz şi yz. Un asemenea exemplu este reprezentat în figura 
3.3, a. Axa arborelui poate îi înclinată, în planul vz, dacă se roteşte după 
o axă orizontală I —I. Poate fi rotit pînă la 90° în ambele sensuri. Cînd 
capul se roteşte după axa II—III, înclinată cu 45°, axa arborelui prin- 
cipal generează un con cu unghiul la vîrf de 90°. Prin combinarea rotirilor 
după cele două axe (1—1 şi II —II) axa arborelui principal poate lua orice 
poziţie în planul yz. 

Maşinile cu consolă pentru sculării se construiese cu un grad de uni- 
versalitate și mai ridicat. În afara posibilităţii de rotire a arborelui priv- 
cipal în planul ze, subansamblul consolei este astfel construit să permită 
rotirea mesei după cele trei axe rectangulare, după cum se vede şi în 
figura 3.3, b. Masa poate fi rotită după o axă verticală (mişcarea V), 
modificind unghiul dintre direcţiile ghidajelor longitudinale şi transver- 
sale la valori diferite de 90°. 


EZ 


Fig. 3.2. Maşini de frezat de sculărie, cu consolă. 
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Dacă masa este rotită după o axă paralelă cu axa X, perpendiculară 
pe direcţia mişcării transversale III, se obține înclinarea mesei în planul 
vertical YZ (mişcarea VI). Cea de-a treia posibilitate este rotirea mesei 
după o axă orizontală, paralelă cu axa Y, deci paralelă cu direcţia mişcării 
III, prin care se obţine înclinarea planului mesei în planul vertical XZ. 

Gradul de universalitate al maşinii se poate mări prin posibilitatea 
montării unor capete portsculă speciale, pentru frezare orizontală, încli- 
nată, pentru mortezare eto. Pe masa mașinii se pot monta dispozitive auxi- 
liare, ca de exemplu, masa rotativă şi rabatabilă, cap divizor ete. Mişcă- 
rile la aceste dispozitive auxiliare se pot obţine manual, sau mecanic, 
prin realizarea legăturii cinematice a acestora la lanţul mişcării de avans. 

Punctul sensibil al acestui tip de maşină de îrezat îl constituie suban- 
samblul mesei în consolă, datorită rigidităţii sale scăzute. 

Pentru a mări rigiditatea acestui subansamblu, trebuie mărită lun- 
gimea ghidajului vertical. Dar prin această măsură se micşorează lungimea 
cursei pe verticală, ţinînd seamă că suprafața de lucru a mesei nu poate 
depăși o anumită înălțime, care să permită manevrarea comodă a maşinii 
şi urmărirea desfăşurării lucrului. Tot din cauza rigidității scăzute, ma- 
şinile de frezat cu masă în consolă nu se recomandă la prelucrarea preselor 
cu dimensiuni mari şi grele şi cu precizie ridicată, 

3. Mașina de frezat plan este destinată prelucrării pieselor de dimen- 
siuni mari şi grele, deoarece masa maşinii este montată foarte rigid. Masa 
mașinii execută numai două mișcări de avans, perpendiculare, în plan 
orizontal, mişcările II şi III (fig. 3.4, b). Mişcarea în direcție verticală 
(IV) este executată de sculă împreună cu cutia mecanismului mişcării 
principale I. Acest mecanism fiind montat în consolă, prezintă rigiditate 
scăzută, dar este solicitată numai de greutatea proprie şi de forțele de 
așchiere, forţe care parţial se anulează. 


Aceste tipuri de maşini se construiesc într-o varietate largă de dimen- 
siuni şi tipuri constructive. Constructiv diferă prin modul cum se reali- 
zează mișcările de avans și prin soluţia constructivă a ansamblului batiului 
maşinii, prin modul de rigidizare a mecanismului mişcării principale. 

La unele soluţii mișcarea de avans transversal este executată tot de 
soulă, împreună cu partea superioară a montantului. De asemenea prin 
construcţia arborelui principal, prin faptul că are sau nu pinolă, deci 
are sau nu posibilitatea să efectueze mișcare de avans în direcţie axială 
(verticală). Un alt criteriu constructiv este numărul de montanţi, şi anume: 
cu un singur montant (fig. 3.4, b) sau cu doi montanţi (fig. 3.4, a). 
Maşinile cu doi montanţi au sau nu traversă de rigidizare la capătul supe- 
rior al montanțţilor. 


4. Maşina de frezat portal are cea mai rigidă construcție dintre maşinile 
de frezat. Este destinată prelucrării pieselor mari şi grele, permiţind folo- 
sirea unor regimuri de aşchiere intense. De fapt s-a dezvoltat din maşina 
de frezat plan cu doi montanţi, prin completarea lor cu o traversă orizon- 
tală pe care se află unul,isau două mecanisme portsculă, după cum se 
poate vedea în figura 3.5. 

Mişcarea de avans longitudinal II este executată de semifabricat, 
împreună cu masa maşinii. Restul mişcărilor sînt executate de sculă, oum 
se poate urmări în figura 3.5. Mecanismele arborelui principal de pe tra- 
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versə orizontală pot fi rotite în plan vertical, astfel ca axa arborelui prin- 
cipal să facă un unghi diferit de 90° cu suprafața orizontală a mesei, pen- 
tru posibilitatea prelucrării suprafețelor înclinate. 

Parametrul caracteristic principal al maşinilor de frezat este lăţimea 
(B) a suprafeței active a mesei maşinii. Gama de dimensiuni, a unui anu- 


Fig. 3.4. Mașini de frezat fără consolă portal (a) și plan (5). 


mit tip de maşină, se obţine cu seria geometrică de numere normalizate 
construită cu rația : 


1022 
10 = V10 = 1,26. 

Al doilea parametru dimensional este lungimea (L) a suprafeței ac- 
tive a mesei maşinii. Se obține în funcție de parametrul principal B, prin 
respectarea condiției : 

L=(4...5)B. 


Restul parametrilor ca- 
raoterizează domeniile de 
funcționare ale maşinii. Do- 
meniu: ae reglare al turațiilor 
se obține prin determinarea 
turație. minime (Nmn) CU 
relația : 

1 000 - Vmin , 


Nin = 
T Dmaz 


unde: Ppapeste viteza mini- 
mă de aşchiere şi 
se recomandă să 
se adopte la va- 
loarea 20 


25 m/min; Fig. 3.5. Maşină de frezat portal. 
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Dra — diametrul maxim al frezei, în mm, cu care poate luora 
mașina şi se determină în funcţie de parametrul B din 
condiţia Dmaz S 0,7 B. 
Pentru determinarea turației maxime se recomandă relaţia : 
1000 Vraz 
3 


Nmaz T 


zD min 
unde: Vmas este rezultată din condiţiile tehnologice de exploatare ale 
maşinii, de felul materialului sculei şi al semifabricatului ; 
Daia — diametrul minim al frezei cu care se poate prelucra 
economic şi se determină cu relația: Dmin S 0,1 Drar. 
Pentru a putea realiza un anumit domeniu de reglare al avansurilor 
în faza de proiectare, în primul rînd, se determină vitezele de avans limită. 
Deoarece la frezare viteza de avans se exprimă în milimetri pe minut, 
se foloseşte relaţia : 
S= 8,2", 
unde: s este viteza avansului, exprimată în mm/min; 


8, — mărimea avansului pe un dinte al îrezei, în mm ; 
2 — numărul de dinţi ai frezei ; 
n — turația frezei pe minut. 


Valorile limită ale vitezei de avans se obțin prin înlocuirea pentru 
avansul pe dinte (s,), numărul de dinţi (z) şi turaţia frezei (n) cu valori 
numerice corespunzătoare, rezultate din condiţiile concrete de exploatare 
ale maşinii pentru viteză minimă, respectiv maximă de avans. De exemplu, 
pentru calcularea vitezei minime de avans se recomandă să se ia în con- 
siderare cazul prelucrării canalelor de pană, cu freză deget, cu doi dinţi. 
Avansul pe dinte (32), rezultă din diametrul minim al îrezei, care se 
presupune că va fi utilizat pe maşina proiectată, iar turaţia frezei (n) se 
calculează ţinînd seamă de diametrul frezei, de materialul din care este 
executată freza şi materialul semifabricatului ce se prelucrează. 

Asemănător se procedează şi la calcularea valorii maxime (SZ)mas a 
vitezei mișcării de avans, prin alegerea condiţiilor în care avansul pe dinte 
poate avea valoare maximă, freza număr mare de dinți şi turație ridicată, 

În vederea determinării valorilor numerice ale factorilor care intră în 
relație, trebuie procedat astfel ca să se ia în considerare condiţiile ce apar 
la aceeaşi operaţie. De exemplu, la calcularea vitezei maxime de avans se 
ia acel diametru al frezei cu care se va presupune că se va lucra, utilizînd 
avansul maxim pe dinte și cu turația maximă. Nu se poate concepe că 
freza cu diametrul maxim, utilizabil pe acea maşină, va lucra şi cu avans 
pe dinte maxim şi cu turaţia maximă a maşinii. 

Deşi s-ar putea ca în anumite situaţii extreme să apară un asemenea, 
caz, totuşi nu se va lua în considerare la proiectarea maşinii, deoarece 
timpul cît maşina va lucra în asemenea condiţii! va fi foarte scurt. Deci 
nu justifică adoptarea unei structuri cinematice complicate, costisitoare, 
care ar fi utilizată numai în mică parte. Pentru aceste cazuri extreme se 
admite compromisul că maşina nu va putea fi exploatată economic. 
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Puterea motorului electric de antrenare (N) al lanţului cinematice 
principal se determină cu relaţia : 
pecte wi 
1 000 :q,:n 
unde: t este adîncimea stratului de adaos îndepărtat, care pentru o 
maşină mijlocie se adoptă între 6 ...10 mm; 
b — lăţimea stratului de adaos îndepărtat, care se determină 
din condiția de a fi aproximativ 0,6 Dmaz, sau 0,4 B; 
8 — viteza de avans pe minut; 
q; — volumul speoifio de aşchiere îndepărtat, exprimat în 
cm? pe kW şi minut. Se recomandă valorile : 
— pentru oțeluri. . . . . . 10...15 cm3/kW-min; 
— pentru fonte . . . . . . 20...25 em3/kW.-min; 
— pentru metale uşoare . . 50 ... 80 om?/kW min; 
— randamentul lanţului cinematice, ce se recomandă 0,8. 
Recomandările amintite pentru cazul stabilirii domeniului de reglare 
a avansurilor sînt valabile şi la determinarea puterii motorului electric. 
Se ia acea valoare maximă a adîncimii şi lăţimii stratului de adaos de 
îndepărtat, la care se presupune că se lucrează cu avansul maxim. 


3.2. CINEMATICA ȘI COMANDA MAŞINII DE FREZAT 


Structura cinematică a maşinilor de frezat se compune din lanţul 
cinematic al mişcării principale, din lanţurile mişcărilor de avans și din 
lanţurile cinematice auxiliare (avans rapid, schimbarea turației, schimba- 
rea avansurilor, comanda ciclului de lucru etc.). 

Pentru analiza structurii cinematice a maşinilor de frezat se ia oine- 
matica mișcărilor de frezat cu consolă, fiind mai complexă şi mai variată, 
din punct de vedere constructiv, comparativ cu maşinile de frezat plan 
sau portal. În figura 3.6 se prezintă schema bloc a cinematicii maşinilor 
de frezat cu consolă, valabilă atît pentru cele orizontale cât şi pentru cele 
verticale. Lanţul mişcării principale preia mişcarea de la motorul electric 
de antrenare 7 şi prin cutia de viteze 2 o transmite la arborele principal. 
Seria treptelor de turaţii se obține prin construcţia cutiei de viteze. 

'Pinînd seamă de modul de preluare a mişcării (de intrare), lanţurile 
cinematice ale mișcărilor de avans se construiesc în două variante. La 
prima variantă, mişcarea este preluată de la lanţul mișcării principale, 
prin legătura cinematică 3, prin ramificaţia 4 și transmisă la cutia de 
avansuri (6.a.) De aici prin ramificaţia 5 se transmite la una din ramuri, 
reprezentind avansurile după o anumită direcţie. Pentru obţinerea avan- 
surilor rapide, selectarea se face la ramificaţia 4. Toate mişcările de avans 
pot fi obținute şi manual. De la lanţul avansului longitudinal mișcarea se 
poate transmite în vederea antrenării unui dispozitiv auxiliar, montat pe 
masa maşinii, ca de exemplu unei mese rotative, a unui cap divizor eto. 


Lanţul cinematic al mișcării principale se montează în montantul ba- 
tiului mașinii. Se deosebesc două soluții constructive. Într-un caz, locaşele 
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Fig. 3.6. Schema bloc a cinematicii mașinilor de frezat cu consolă. 


Fig. 3.1. Soluţii constructive pentru montarea cutiei de viteze, 
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lagărelor arborilor se prevăd direct pe pereţii montantului (v. fig. 3.7, a). 
Avantajul constă în rigiditate ridicată, tehnologie de execuţie simplă şi 
timp de execuţie redus. În cea de a doua variantă (v. fig. 3.7, b), mecainis- 
mele cutiei de viteze se montează într-o cutie independentă (poz. 2 în 
fig. 3.7, b) şi astfel se montează în montantul maşinii. 

Turaţiile arborelui principal se realizează în trepte, sau continuu. 
Pentru obţinerea turaţiilor în trepte, se folosesc mecanisme cu roți bala- 
doare, sau mecanisme cu cuplaje. Cînd mașina este prevăzută cu comandă, 
după program, ciclul de lucru fiind automatizat, mecanismul cutiei de 
viteze se realizează cu cuplaje cu lamele, astfel ca schimbarea să se poată 
efectua mecanic. Complexitatea cutiei de viteze depinde de numărul 
treptelor de turaţii şi de soluţia constructivă a mecanismelor folosite 
pentru schimbarea turaţiilor. 

Varierea continuă a turaţiilor se realizează prin utilizarea diverselor 
variante constructive de variatoare de turaţii. Tipul variatorului se alege 
în funcţie de valorile limitelor domeniului de 
reglare al turaţiilor, de mărimea domeniului 
de domeniul puterilor ce se transmit prin 
cutia de viteze, de destinația maşinii ete. 

Lanţul cinematic al mişcărilor de avans 
preia mișcarea de la lanţul mişcării prinoi- 
pale (fig. 3.8, a și b, sau de la un motor elec- 
trio independent (fig. 3.8, c). În prima vari- 
antă, cutia de avansuri este montată în mon- 
tantul mașinii, iar în carcasa consolei se află 
numai mecanismele pentru ramificarea miş- 
cării către cele trei direcţii rectangulare, 
longitudinal (1), transversal (ZI) şi vertical 
(III). Legătura dintre cutia de avansuri şi 
carcasa consolei se realizează cu arbore tele- 
scopic şi cuplaje cardanice (fig. 3.8, a), sau cu 
arbore canelat şi roată baladoare (fig. 3.8, b). 

Operația de frezare nu presupune rea- 
lizarea unui anumit raport precis între miş- 
carea principală de aşchiere şi mişcarea de 
avans, astfel că lanţul mişcării de avans poate 
fi cu totul independent de lanţul mişcării 
principale. Un asemenea exemplu este repre- 
zentat în figura 3.8, c, unde lanţul cinema- 
tio este montat în întregime în carcasa con- 
solei. Mişcarea este primită de la un motor 
electric independent şi transmisă prin cutia 
de avansuri la ramificaţia care selectează 
avansurile în cele trei direcții Z, II și III. 

Valorile vitezelor de avans se reali- 
zează în trepte, sau continuu. Pentru 
schimbarea în trepte se foloseso mecanisme zi 
Gu roţi baladoare, cu roţi în meandre, cu Fig. 3.8. Soluţii pentru antrenarea 


d ir aa A să și legarea lanțului cinematic al 
conuri de roţi dinţate (pană glisantă), sau cu mișcărilor de avans. 


€ — c. 557 81 


cuplaje. Pentru obținerea avansului rapid se folosește mecanism Gu 
intermediar, sau altele. 


Un exemplu de lanţ cinematic de avans, montat în carcasa consolei, 
cu motor electric independent, este reprezentat în figura 3.9. Cu ajutorul 
mecanismului cu roţi în meandre se obţin 15 trepte de avansuri. Mişcarea 
este preluată de la motorul electrio M, transmisă prin angrenajul melc- 
roată melcată, la arborele antrenor 17 al mecanismului cu roţi în meandre. 


sv 


Fig. 3.9. Lanţ cinematic al mișcării de avans, avind mecanism cu roți în 
meandre şi motor electric independent. 


De la acest mecanism mişcarea se primeşte la arborele VI şi prin cuplajul 
C, se transmite la arborele VIII. De la arborele VIII, cu ajutorul cupla- 
jelor C}, C, sau O; se selectează avansul spre unul din şuruburile conducă- 
toare care transmit avansul longitudinal (s;), avansul transversal (s;), 
sau avansul vertical (8,). 

Rezultă că prin cuplajul C, cuplat se transmit avansurile de lucru. 
Dacă se cuplează cuplajul C,, mişcarea de la arborele I se transmite direct 
la arborele VIII prin angrenajul cilindric al cuplajului C,. În acest caz 
se obţin avansurile rapide, într-una din cele trei direcţii, în funcție de, 
care din cuplajele C}, Ca Cs este cuplat. Mişcările de avans, după 
cele trei direcţii, se pot obține şi manual, cu ajutorul roţilor de mînă 
corespunzătoare, în condiția decuplării cuplajului respectiv. 


82 


Schimbarea continuă a avansurilor, prin utilizarea variatoarelor con- 
tinui de turaţii, se foloseşte tot mai frecvent la maşinile de frezat moderne. 
Inconvenientul patinării, în cazul frezării nu are influenţă asupra destăşu- 
rării prelucrării şi de aceea se pot exploata din plin avantajele, în special 
faptul că viteza avansului poate fi schimbată şi în timpul funcționării 
mașinii. 

Un asemenea exemplu este reprezentat în figura 3.10. Mişcarea pri- 
mită de la motorul electrio M, poate fi transmisă cu raport de transmitere 
variabil continuu, prin modi- 
ficarea razei de contact a dis- 
cului conic D,, cu discul plan Dz. 
Sînt reprezentate numai ramu- 
rile care transmit mişcarea de 
avans longitudinal şi vertical. 
Schimbarea sensurilor mişcări- 
lor se obţine cu ajutorul cuplaje- 
lor C, şi 03. Avansurile de lucru 
se obţin cind roata cilindrică a 
cuplajului C, este în angrenare 
cu roata corespunzătoare a inter- 
mediarului. În vederea obţinerii 
avansurilor rapide, mișcarea nu 
se mai transmite prin interme- 
diar, ci direct prin cuplajul C, 
cuplat. 

Soluţia constructivă a me- 
canismului folosit la schimbarea 
turajiilor, respectiv avansurilor, 
are influență mare asupra dura- 
tei timpului auxiliar, deci asupra 
capacităţii de producție a maşi- 
nii. Pentru acest motiv se tinde Fig. 3.10. Lanţ cinematic al mișcării de avans cu 
la realizarea de construcţii tot variator de turaţii. 
mai perfecționate, care să ducă 
la reducerea timpului necesar schimbării turaţiei, sau la suprapunerea 
acestui timp peste timpul de maşină, sau cel puţin peste o componentă 
a unui alt timp auxiliar. 

Pentru realizarea acestui scop, frecvent se utilizează mecanisme la 
care toate roţile baladoare sînt acționate de la un singur organ de comandă. 
Două asemenea exemple sint prezentate în figura 3.11. În varianta din 
poziţia a, roţile baladoare sînt deplasate cu furcile de pe tijele ? şi 8, 
care la rîndul lor primesc mişcarea II de la piîrghiile pendulare 5 şi 6. 
Mişcarea, de pendulare este primită de la o camă diso frontală 4, care pe 
cele două feţe este prevăzut cu canale închise. În aceste canale glisează 
cîte un tachet al pirghiilor 5 şi 6. 

Cama disc 4 este pusă în mișcarea de rotaţie Z cu ajutorul unui lanţ 
cinematic format din angrenajele 2 şi un angrenaj melc-roată melcată 3. 
Pentru obţinerea tuturor poziţiilor roţilor baladoare, întregul lanţ, oine- 
matio este antrenat de la un organ de comandă unic, în acest caz maneta, 
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sau roata de mînă 7. Al doilea exemplu se află la poziţia b, din figura 3.11. 
Și aici comanda este dată de la un organ unic, roata de mînă 7, care 
printr-un lanţ cinematic corespunzător 2, pune în mişcare de rotaţie ca- 
mele disc frontale 3, 4 și 5. Mai departe, prin intermediul unor pîrghii 
se acţionează asupra furcilor 6, 7 şi 8, acestea fiind în legătură cu blo- 
curile de roți baladoare. 

Pentru a se putea citi valoarea 
numerică a turaţiei sau avansului ob- 
ţinut, aceste mecanisme sînt comple- 
tate cu cîte o ramură a lanţului cine- 
matie, care pune în mişcare de rota- 
ţie un disc gradat. 

Cu mult succes se utilizează la 
mașinile de frezat mecanismele de 
tipul preselectoarelor de turatii. Acestea 
prezintă avantajul că asigură supra- 
punerea parțială a timpului necesar 
schimbării turaţiilor sau avansurilor 
cu timpul de maşină. La unele tipuri, 
partea de timp care nu se suprapune 
cu timpul de maşină, se suprapune cu 
timpul necesar opririi, respectiv por- 
nirii mişcării. Preselectoarele de tura- 
ţii sînt freovent utilizate la maşinile 
de frezat, datorită caracterului variat 
al operaţiilor de frezare. 

4 Construcția preseleotorului uti- 
3 ~ lizat la maşina de frezat cu consolă, 

| . 6 de fabricație românească, FU — 1 

) SA este reprezentată schematizat în fi- 
[ E 7 gura 3.12. Faza de preselectare a tu- 


F, rației necesară operației următoare, 


; == are loc în timpul funcţionării maşinii. 
2 Fl Manevrarea se execută cu roata de 
mînă 1, prin angrenajul conic 2, la 
5 o 8 tija 3 pe care se află discurile pre- 
i selectoare 4. Discurile preselec- 
E zi toare sînt prevăzute cu o serie de 
r , , i orificii, în dreptul cărora se află 

Fig. 3.11. Soluţii constructive pentru schim- tijele 5 şi 6. 


barea turaţiilor de la un singur organ de a 
comandă. Manevrarea preselectorului în- 


cepe cu acţionarea manetei 9, astfel 


ca discurile 4 să se deplaseze spre dreapta, eliberînd orificiile de cepurile 
tijelor 5 şi 6. După acesta urmează rotirea roții de mînă 7 în poziţia cores- 
punzătoare turaţiei, sau avansului dorit. A doua fază, schimbarea propriu- 
zisă a turaţiei, are loc după oprirea mișcării transmise de lanţul cinematic, 
şi constă în manevrarea manetei 9 astfel ca discurile preselectoare să se 
deplaseze spre stînga. Discurile preselectoare, în funcţie de faptul că în 
dreptul tijelor 5 şi 6 se află sau nu orificiu, vor pune în mişcare, sau nu 
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tijele 5 şi 6. Între tijele 5 şi 6 există legătura cinematică prin pinionul 7. 
Deplasarea axială a tijelor 5 şi 6 se transmite la blocul de roți baladoare 8. 
Succesiunea poziţiilor blocului de roţi baladoare şi a celor două tije, 
este reprezentată în poziţiile b, c şi d din figura 3.12. 


Fig. 3.12. Preselector de turaţii (a). Poziţiile b, c și d reprezintă fazele suc- 
cesive pentru obținerea a trei rapoarte de transmitere diferite. 


3.3. DIMENSIONAREA BATIULUI MAŞINII DE FREZAT 


Precizia ansamblului unei maşini-unelte este influențată în primul rînd 
de rigiditatea sistemului batiului. Pentru grupa maşinilor de frezat se 
analizează solicitările care apar la batiul maşinii de frezat cu consolă. 


Ansamblul batiului, la construcţia obișnuită a maşinilor de frezat cu 
consolă, formează două cadre deschise 7 şi 2, reprezentate în figura 3.13, 
a. Sub influenţa solicitărilor care apar, laturile cadrului se deformează 
şi cauzează modificarea poziţiei relative dintre sculă şi piesă. Solicitările 
care acționează sînt cauzate de greutăţile subansamblurilor componente, 
componentele forţei de aşchiere, forţele de inerție şi altele. Pentru simpli- 
ficarea analizei se iau în considerare numai componentele forței de așchiere 
care acţionează în planul Y—Z. 
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Fig. 3.13. Exemple de rigidizare a elementelor 
componente ale batiului mașinii de frezat cu 
consolă. 


Fig. 3.14. Schema solicitărilor la arborele principal — 
și traversa de rigidizare. 


Pentru mărirea rigidităţii maşinii, se urmăreşte ca în primul rînd 
sistemul batiului să formeze un cadru închis. Să nu existe organe sau sub- 
ansambluri în consolă. În unele cazuri este posibil şi avantajos ca la cadrul 7 
să se realizeze închiderea cu organe de legătură 2 de diverse construcţii 
(îig. 3.13, b). Dezavantajul soluţiei constă în îngreunarea manevrării ma- 
şinii, a schimbării sculei, respectiv a semifabricatului. 

În scopul evitării dezavantajului amintit mai sus, la unele mașini 
se aplică soluţia dată în figura 3.13, c. Aici cadrul inferior Z este închis 
cu piesa 2. Cu această soluţie consola este bine rigidizată, dar rămîne 
puţin rigid arborele principal. Soluţia optimă, din punct de vedere al rigi- 
dităţii întregului ansamblu al maşinii, este cea redată în figura 3.13, d. 
Aici, piesa 2 închide întregul sistem al batiului, formînd cadrul închis 
atât între arborele principal şi consolă, cît și între consolă şi placa de bază 
a maşinii. 
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Modul de acţionare a componentelor forței de aşchiere la o maşină 
de frezat cu consolă este reprezentat în figura 3.14, a. Scula este montată 
în arborele portsculă, care la un capăt se consideră încastrat în batiu 
(punctul A), iar la celălalt capăt rezemat (punctul B). Deoarece traversa 
de rigidizare este mult mai rigidă decit arborele portsculă, reazemul în 
punctul B poate fi considerat perfect rigid, deci deformația în punctul B 
egală cu zero (fig. 3.14, b). 

Ys = 0. 
Pornind de la această condiție, se poate determina reacţiunea în B 
cu relația : 
Ys = Y 8, — Xa.ey — Yp B: = 0 
unde: Ygsz,p, este deformația în punctul B datorită forței P,; 
Ysp, — deformația în punctul B, datorită forței P, ; 
Yz, — deformația în punctul B datorită reacţiunii B,. 
Luînd arborele portsculă încărcat cu suprafețele de momente, se scrie 


ecuația de momente în punctul B şi se obține expresia deformației de 
forma : 


1 b’ è a-b? b [3 
Y, = — | P, — — P,:b-ce| a +— | — B:-— H 
ii 272 + 7) d ( +) a 
Prin egalarea cu zero a ecuației, se poate exprima valoarea lui B, : 


b’ ab? b 
zlata) P,:b-o(a Pal 


[3 
3 


Cunoscînd reacţiunea B, în păpuşa mobilă, se pot determina solici- 
tările traversei de rigidizare şi ale arborelui portsculă, respectiv reacțiunile 
şi momentele în punctele de încastrare A şi E. Scriind ecuațiile de echili- 
bru ale forțelor şi momentelor pentru traversa de rigidizare se obţine : 


1) B, — Ta = 0, deci B, = To. 

2) Bz: — Mgr = 0, deci Mg = 8,1. 

Pentru arborele portsculă se obține : 

1) P, — B: — T, = 0, deci T, = P: — Be. 

2) Pa:b — Bz: l — Pc M, = 0, deci M, = B::l— P,'b + 
+ P'e. 

3) N = P, 


Se continuă acest studiu şi asupra cadrului format de elementele 
batiului, cu simplificarea înlocuirii ansamblului batiului cu o bară de sec- 
ţiune constantă ce trece prin fibra medie elastică. În vederea determinării 
solicitărilor în diferite secţiuni, se studiază forţele şi suprafeţele de momente 
care acţionează asupra fibrei medii elastice. 


B, = 
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Reprezentarea grafică a solici- 
tărilor cadrului format de elementele 
batiului, înlocuit printr-o bară curbă 
de forma fibrei medii elastice, este 
dată în figura 3.15. Asemănător se 
studiază solicitările şi la batiurile altor 
tipuri de maşini de frezat, sau chiar a 
altor tipuri de mașini-unelte. 


3.4. MAŞINI DE FREZAT SPECIALIZATE 


3.4.1. MAȘINI DE FREZAT FILETE SCURTE 


Din compararea procedeelor de 
prelucrare a canalelor elicoidale (a 
filetelor), prelucrarea prin frezare 
prezintă anumite avantaje. Datorită 
construcţiei sculei, care în“ cazul fre- 
zelor se caracterizează prin muchii 
P,[8ul-l) multiple, procedeul îrezării asigură o 
productivitate mult mărită şi dato- 
rită construcţiei mașinii de frezat 
asigură şi posibilitatea automatizării 


Fig. 3.15. Reprezentarea grafică a solicitări- ciclului de lucru. : 
lor cadrului format de elementele batiului. Filetul obținut prin frezare are 


o precizie mai scăzută decît filetul 
obținut prin strunjire. În cazul cînd filetul este folosit pentru asamblare, 
deci nu presupune precizie ridicată, sau în cazul filetelor foarte precise, 
se prevede şi o operație de finisare prin rectificare, indiferent că prelucra- 
rea anterioară s-a efectuat prin strunjire, sau frezare. Astfel cu operația 
de finisare prin rectificare se pot elimina toate erorile rămase de la opera- 
ţia de frezare. 

Pentru avantajele pe care le prezintă, prelucrarea filetelor prin fre- 
zare se extinde tot mai mult în construcţia de maşini, iar maşinile de fre- 
zat filete scurte se diversifică, deşi se recomandă a îi utilizate numai în 
producţia de serie. 

În figura 3.16 se prezintă principiul de funcţionare al maşinii de frezat 
filete scurte. Caracteristic la această prelucrare este construcţia sculei 
şi ciclul de lucru realizat de mașină. Scula este prevăzută cu canale cir- 
culare, cu distanţa între canale egală cu pasul filetului care se prelucrează, 
iar profilul canalului, respectiv plinului, corespunzător profilului filetului 
care se prelucrează. Scula are lungimea mai mare decit lungimea filetului 
de prelucrat, cu cel puţin 2 ... 3 canale. 

Precizia scăzută a profilului filetului prelucrat rezultă din faptul că 
prelucrarea are loc simultan pe toată lungimea filetului, pentru care motiv 
axa de rotaţie a sculei trebuie să fie paralelă cu axa de rotaţie a piesei. 


Pa 


MEL-R (0 L)ef e | 
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d direcţia canalelor sculei nu coincide cu direcţia elicei filetului de pre- 
ucrat. 

Urmărind figura 3.16, a, scula S execută mişcarea de rotaţie 7 cu 
turaţia rezultată din viteza de aşchiere, restul mişcărilor fiind executate 
de semifabricat. Mişcarea de rotaţie II are loc în vederea prelucrării file- 
tului pe periferia piesei. Mărimea vitezei unghiulare rezultă din avansul 


IN 
IA 


Fig. 3.16. Geometria prelucrări! filetelor scurte prin frezare, 


circular, adică din grosimea aşchiei desprinsă de un dinte al frezei. Unei 
rotații complete a piesei (mişcarea TI) îi corespunde o deplasare axială, 
mişcarea III, egală cu pasul filetului de prelucrat, 

Fazele ciclului de lucru rezultă din următoarele : în timp ce scula, 
execută mişcarea principală de așchiere I, în primul rînd se realizează 
contactul între sculă şi piesă, în punctul 7 (fig. 3.16, a), ca urmare a de- 
plasării radiale IV. Diferit de cazul menţionat în figură, la unele tipuri de 
maşini, mișcările III şi IV sînt executate de sculă. În timp ce piesa se 
roteşte cu unghiul corespunzător arcului dintre punctele 7 şi 2 (unghiul 6,), 
se execută avansul axial III şi avansul radial IV de pătrundere. După 
ce în punctul 2 s-a atins adîncimea golului, avansul IV se întrerupe și 
continuă numai mişcările Z, ZI şi III. Cu aceste mişcări piesa se roteşte 
cu 360°, pînă revine din nou în punctul 2. Mişcările I, II şi III vor con- 
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tinua, din punctul 2 în 3 (unghiul 6.) cu scopul ştergerii eventualelor 
urme rămase după întreruperea avansului radial. 

Rezultă că faza întîi are loc în timpul avansului de pătrundere cît 
timp piesa se rotește cu unghiul f,, faza a doua, cît timp piesa se roteşte 
cu 360, iar faza a treia, cît timp are loc depăşirea din punctul 2 în punc- 
tul 3. După terminarea fazelor active, are loc ultima fază, a patra, de 
revenire a piesei, respectiv a sculei în poziţia iniţială, în vederea prelucrării 
unui nou semifabricat. 

Vederea simplificată asupra unei maşini de frezat filete scurte este 
redată în figura 3.17, a. Pe lîngă mişcările ciclului de lucru, se evidenţiază 
ca părți componente, scula 7, păpuşa portsculă 2, mandrinul portpiesă 3 
şi păpuşa portpiesă 4. La această variantă constructivă, mişcările III 
şi IV sint executate de către piesă. 

În figura 3.17, b se prezintă structura cinematică a unei maşini lde 
frezat filete scurte. Lanțul cinematic principal preia mişcarea de la motorul 
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Fig. 3.17. Maşină de frezat filete scurte : 
& — vedere simplificată; b — structură cinematică. 
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de antrenare cu transmisia cu curea 7 și o transmite direct la scula 2. 
Turaţia n, a sculei se determină în funcţie de diametrul exterior al 
îrezei D, şi viteza optimă de aşchiere V,, cu relaţia : 
ns, = 1000: V, E [rot/min] è 
T’ pă 

Turația sculei se reglează cu raportul de transmitere al transmisiei de 
curea 1. 

Lanţul cinematic al avansului circular (mişcarea II) preia mişcarea 
de la lanţul mişcării principale cu angrenajul elicoidal 2, 22, prin lira roți- 
lor de schimb a, b, c, d, inversorul cu cuplajul C, şi angrenajul melc-roată, 
melcată, şi o transmite la mandrinul 3. Valoarea avansului circular (II), 
respectiv turaţia piesei n, se determină în funcţie de viteza avansului 
circular (.), care de fapt reprezintă viteza de generare a profilului de-a 
lungul elicei şi de parametrii filetului (fig. 3.16, b). 

Viteza avansului circular se exprimă cu relaţia : 


Ve = Mp ` $- 
Dacă se înlocuiește : 
r'd 
= -9 
COS a 
se obține : 
md 
Ve = np —— = hp P . 
cos « sin « 


de unde se obține turația piesei : 


Ve COSA v,-sin a 
Mp = 
rd p 
Dacă se exprimă viteza avansului circular în funcție de avansul pe 
dinte sa, se obține : 


Ve = Sa ` Z` Ns, 


atunci turația piesei va fi : 


2 Sg: Z° N COS a Sa 2° n SiD a 
p = Ea DA cl aa 
rd p 
Pentru reglarea lanțului cinematic se scrie ecuația cinematică, care 
exprimă legătura dintre turațiile organelor finale şi raportul de transmi- 
tere al lanțului şi are forma : 


Zo Za b d 2 29 


21 Zg 25 Zg 


ge obține ecuaţia pentru determinarea raportului roților de schimb care 
asigură obţinerea turaţiei piesei (n) în funcţie de turaţia sculei (n,) și 
raportul de transmitere constant (7,): 


Q 
a 
S 
œ|. 


b d Ns i 

În faza de proiectare a maşinii, ecuația de mai sus se foloseşte pentru 
calcularea numărului de dinți la roțile dințate care dau raport de trans- 
mitere constant, astfel ca produsul rapoartelor parțiale să rezulte un număr 
întreg, sau cel puțin un număr real. Mai departe se foloseşte pentru deter- 
minarea setului de roți de schimb, care să asigure obţinerea gamei vite- 
zelor avansului circular şi gama paşilor, pentru prelucrarea cărora este 
destinată maşina. 

Mişcarea III, avansul axial, se obține cu ajutorul camei fixe 4 (v. 
fig. 3.17, b), cu care este în contact tachetul 5. Tachetul 5, împreună cu 
cama disc 6 şi roata dințată 2, se rotește liber pe arborele principal, 
primind mişcarea de la arborele principal, prin inversorul Zio; 23, Sau Zis 
23 şi angrenajul Zy, 245. 

Mişcarea IV, avansul de pătrundere, este comandată de cama disc 6, 
prin tachetul 7, pîrghia şi sectorul dințat 8, la corpul păpușii portpiesă 9. 

Pe asemenea maşini se pot prelucra filete (canale elicoidale) şi pe 
suprafaţe conice exterioare, sau interioare, dar în acest caz piesa, sau 
scula trebuie înclinată cu semiunghiul conului pe care se prelucrează fi- 
letul. 


3.4.2. MAŞINI DE FREZAT PRIN COPIERE 


Maşinile de frezat, lucriînd prin copiere, sînt destinate prelucrării 
pieselor cu configurație complicată, cum sint: matrițele de îorjare, for- 
mele metalice pentru turnare, modele metalice etc. Se utilizează cu succes, 
mai ales în cazul generării suprafeţelor neanalitice, la care atît curba gene- 
ratoare cît și cea directoare sînt curbe variabile în spațiu. 

Aceste tipuri de maşini se pot clasifica după diverse criterii. După 
principiul de transmitere şi amplificare a semnalului primit de palpator, 
în vederea transformării lui în mişcări de lucru la sculă, există mașini 
hidraulice şi electrice. După poziţia axelor geometrice ale palpatorului şi 
sculei, există maşini orizontale şi maşini verticale. După caracterul mişcă- 
rilor de avans, există maşini cu toate mișcările de avans rectilinii şi maşini 
la care una din mişcările de avans este circulară. După numărul direcțiilor 
după care se execută copierea, se deosebesc maşini cu copiere după una, 
două, sau trei direcții. După modul de funcţionare al sistemului de copiere, 
există maşini cu copiere în trepte şi maşini cu copiere continuă. 

Un alt mod de clasificare se poate face după posibilităţile de prelu- 
crare şi gradul de complexitate al suprafeţelor ce se pot genera. După 
acest criteriu se deosebesc trei grupe de maşini. 


Prima grupă este formată din maşinile care prelucrează identic după 
poziţia și mărimea suprafeței de copiat a modelului (fig. 3.18, a). Din a 
doua grupă fac parte maşini mai complexe, care în afară de posibilitățile 
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2 (=) (o) 
Fig. 3.19. Maşini de frezat prin copiere: 


C) a — cu mișcările de avans rectilini; b — cu o mişcare de avans 
) culară, 
a 


O © 


Fig. 3.18. Procedee de prelucrare pe ma- 
şinile de frezat prin copiere. 


Wal 
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primei grupe de maşini, pot prelucra şi simetric față de poziţia modelului, 
cazul 7 din figura 3.18, b. De asemenea, modelul nu trebuie să materiali- 
zeze decit curba generatoare, dacă curba directoare este linie dreaptă. 
Deplasarea de-a lungul directoarei o execută numai scula. Astfel forma 
modelului se simplifică, şi dimensiunile se reduc simţitor, cazul 2, din 
figura 3.18, b. Din grupa a treia fac parte maşinile cu universalitate maximă, 
deoarece în afara posiiblităţilor maşinilor din primele două grupe, pot 
prelucra şi forme redate în figura 3.18, c la care una din mişcările de 
avans este circulară. . OC e 7 

Vederea laterală simplificată, a unei maşini de frezat prin copiere la 
care toate mişcările de avans sînt rectilinii, este prezentată în figura 3.19, 
a. Scula 7 execută mişcarea principală de aşchiere 7, prelucrînd piesa 8. 
Forma piesei se copiază de pe modelul 6, cu care este în contact palpa- 
torul 2. În timp ce mecanismul principal 2 execută mişcarea verticală de 
avans II], cu viteză constantă, sau variabilă, palpatorul copiază profilul 
modelului cu mișcarea de copiere II. Această mişcare (TI) este transformată 
şi transmisă sculei ca mişcarea IT’. Pentru a permite generarea suprafeţei 
şi după a treia direcţie, masa maşinii, împreună cu modelul 6, suportul 7, 
piesa, 8 şi suportul 9, execută mişcarea intermitentă de avans IV. 

În cadrul figurii 3.19, b este redată o vedere de sus a unei maşini de 
frezat prin copiere, la care una din mişcările de avans este o mişcare cir- 
culară. La această maşină avansul de copiere este tot mişcarea II şi este 
transformată şi transmisă în mişcarea IT’, la masa 8, pe care se află 
masele rotative 4 şi 7, cu piesa 5 și modelul 9. Avansul III este o miş- 
care circulară şi poate fi executată cu viteză constantă, sau variabilă. A 
treia mişcare de avans se execută pe verticală (IV) cu viteza constantă, 
sau variabilă şi în combinaţie cu mișcarea de rotaţie III generează o 
traiectorie elicoidală a punctului de contact între palpatorul 2 şi modelul 9, 
respectiv între scula 7 şi piesa 5. În cazul cînd mişcările III şi IV se 
se execută cu viteză variabilă, acestea sînt corelate cu mişcarea de co- 
piere II. 

În figura 3.20, a se poate urmări principiul de funcţionare al sistemului 
electric de copiere în trepte. Scula, freza deget conică 7, prelucrează piesa 2, 
executind mișcarea principală de aşchiere I. Mişcarea de avans TII, în 
acest, caz, se execută cu viteză constantă. Avansul de copiere II este co- 
mandat de palpatorul 3, care sub acţiunea resortului 5, se află în contact 
cu modelul 4. Concomitent cu mişcarea III, în funcție de forma supra- 
feţei de copiat a modelului, palpatorul 3 este deplasat spre stînga sau spre 
dreapta. Drept urmare, lama contactoare 6 va închide unul din circuitele 
electromagneţilor 8 sau 9, circuite alimentate de la sursa de curent 7 
(10 ... 14 volţi). În consecinţă, a doua lamă contactoare (nepoziţionată 
în figură) va fi atrasă spre stinga sau spre dreapta şi va închide unul din 
circuitele cuplajelor electromagnetice 12 sau 17. Aceste circuite sînt ali- 
mentate de la sursa de curent electric 70 (110 voţi). Roţile dinţate 77 şi 
18 sînt antrenate în mişcare de rotaţie continuă, în sensuri opuse, de la 
două motoare electrice independente. Prin închiderea unuia din cuplajele, 
cu lamele 75 sau 76, mişcarea de la roţile dințate 17, sau 18 se va transmite 
la roata dințată 13 şi de aici, prin roata 74 la şurubul conducător 79. 
Şurubul conducător 79, primind mişcarea de rotaţie într-un sens sau altul, 
va imprima mesei maşinii mișcarea de copiere IT. 
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Fig. 3.20. Principii de copiere electrică: 
4 — în trepte; b — continuu, 
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Prin deplasarea mesei, împreună cu modelul şi cu piesa, contactul 
circuitelor § sau 9 se va deschide. Ciclul următor se reia dacă palpatorul, 
sub acţiunea mişcării JJI şi a profilului modelului, va fi din nou deplasat 
spre stînga, sau spre dreapta. 

Maşinile de frezat care funcționează cu copiere continuă, asigură o 
calitate mai ridicată a suprafeței prelucrate, dar mecanismele fiind mai 
complicate, devin mai pretențioase în funcţionare şi la întreţinere. La 
aceste maşini schimbările de poziţie ale palpatorului cauzează modificarea 
caracteristicilor curentului de alimentare ale motoarelor electrice, de la 
care se primesc mişcările de avans. Motoarele sînt alimentate cu curent 
continuu, la care prin modificarea caracteristicilor curentului se obţine 
varierea turaţiei. 

Modificările de poziţie ale palpatorului produc o variaţie a inductivi- 
tăţii, sau capacităţii curentului, care apoi se amplifică pe două căi: 7) 
folosind tiratroane, pentru curentul de alimentare al motorului şi tuburi 
electronice pentru curentul de excitație; 2) folosind amplidina, care 
datorită calităţilor sale în funcţionare şi simplităţii constructive, este tot 
mai des utilizată în construcţia mașinilor unelte de copiat. 

În figura 3.20, b se prezintă schema bloc a principiului de copiere elec- 
trică continuă şi se poate urmări principiul de funcționare. Profilul su- 
prafeţei de copiat a modelului 9 produce modificările de poziţie ale palpa- 
torului 70. Aceste deplasări ale palpatorului sînt transformate de către 
traductorul 7 în variaţii ale caracteristicilor curentului motoarelor 5 şi 8, 
rezultînd, varierea continuă a turaţiilor şuruburilor conducătoare 4 gi 77, 
deci a mişcărilor de avans la mecanismul portsculă 3, respectiv la masă. 
Curentul obţinut din traductorul 7, înainte de a fi condus în motoarele 
electrice este amplificat la amplificatorul 6. 

Prin modificarea vitezei avansurilor se modifică poziţia relativă din- 
tre scula 2 şi piesa 7, rezultînd copierea profilului modelului şi transpu- 
nerea pe piesă. Pentru copierea, fidelă a formei modelului, trebuie ca forma, 
părții active a palpatorului să fie identică cu forma părţii active a sculei. 


3.5. DISPOZITIVE AUXILIARE LA MAȘINILE DE FREZAT 


În scopul măririi gradului de universalitate al mașinilor de frezat, 
acestea se prevăd cu anumite dispozitive auxiliare. Dintre acestea, cel 
mai des se utilizează masa rotativă şi capul divizor. 


3,5,1. MASA ROTATIVĂ 


Masa rotativă se utilizează la prelucrarea suprafeţelor în arc de cerc, 
prin folosirea avansului circular transmis la masa rotativă, iar prin com- 
binarea avansului circular cu avans rectiliniu, se obține suprafaţă sau canal 
profilat după arc de spirală. 

Acţionarea, mesei rotative se realizează manual sau mecanic. În figura 
3.21 se prezintă un exemplu de masă rotativă cu antrenare mecanică. 
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Pentru a putea realiza legătura cinematică de la lanţul mişcării de avans 
longitudinal la masa rotativă 7, trebuie să existe un arbore canelat 4, 
paralel cu şurubul conducător 3. Mișcarea se preia cu un angrenaj de roţi 
cilindrice 8, apoi de roțile de schimb a, b şi se transmite printr-un arbore 
telescopic cu cuplaje cardanice la angrenajul melc-roată melcată 6. 
Mişcarea rotativă poate îi 
continuă, sau discontinuă, de 
divizare. Pentru obţinerea divi- 
zării, în unele cazuri, masa rota- 
tivă se combină cu un cap divi- 
zor. La unele tipuri de mase 
rotative există şi posibilitatea 
înclinării mesei 7 după o axă 
orizontală. Fig. 3.12. Cinematica antrenării mesei rotative 


3.5.2. CAPUL DIVIZOR 


Capul divizor se utilizează în scopul imprimării semifabricatului a 
unor rotiri repetate cu unghiuri egale sau neegale, cu precizie ridicată. 
Asemenea cazuri apar la prelucrarea dinților roţilor dințate, în producţia 
individuală la prelucrarea canelurilor pe periferia, pieselor circulare, la 
prelucrarea găurilor dispuse circular, la prelucrarea canalelor elicoidale etc. 


Din punct de vedere constructiv, capetele divizoare pot fi grupate în : 
1 — capete divizoare cu discuri; 2 — capete divizoare cu roți dinţate; 
3 — capete divizoare optice. După gradul de universalitate există: 7 — 
capete divizoare simple; 2 — capete divizoare compuse ; 3 — capete divi- 
zoare universale. Mai des se foloseşte însă clasificarea după metoda de 
divizare posibilă de utilizat, după care se deosebesc capete de divizare : 
1 — cu divizare indirectă simplă; 2 — cu divizare indirectă compusă ; 
3 — cu divizare diferenţială. 

1. Capul divizor cu divizare indirectă simplă în reprezentare simplifi- 
cată, poate fi urmărit în figura 3.22. Semifabricatul de prelucrat P este 
antrenat în mișcarea de rotaţie n, prin intermediul unui angrenaj melc-roată 
melcată 2, 22, de la maneta 2. Ecu- 
ația cinematică a acestei legături 
are forma : 

Np = Nng REAR 
Z2 

Piesa se roteşte numai cu fracți- 
uni de rotație, care rezultă din numă- 
rul de diviziuni z, ce trebuie realizat. 
Din această condiţie turația piesei 
np se exprimă : 


N 
BERZE ac 


N, = —. Fig. 3.22. Cap divizor pentru divizare in- 
Zp directă simplă, 


7 = 2, 557 97 


Dar divizarea cu 2, diviziuni nu se poate realiza decit foarte rar, cu 
număr de rotații întregi ale manetei 2. De aceea capul divizor mai este 
prevăzut cu discul 7, care pe cercuri de diferite diametre, este prevăzut 
cu orificii dispuse foarte precis la distanțe egâle. Pe fiecare cerc se află 
un număr diferit de orificii. Braţul manetei 2 poate fi reglat ca cepul 
manetei să se potrivească cu rîndul de orificii dorit, 

Dacă se notează cu g numărul de orificii peste care se roteşte cepul 
manetei 2, şi cu G numărul total de orificii pe cercul respectiv, turaţia ne 
a manetei 2 se poate exprima cu relaţia : 


Introducînd aceste notații în ecuaţia cinematică, se obţine: 
A E 
G 22 Z 
de unde: 
g == 22, G . 
Zi 2p 


Raportul 22/24, se notează cu Ccp şi se numeşte constanta capului 
divizor. Cel mai frecvent se utilizează valorile Cep = 40; 60 sau 120. 
Cu aceste notații ecuaţia cinematică a capului divizor devine : 


lol, 
2 


Rezultă că numărul de găuri G trebuie astfel ales ca produsul aces- 
tuia cu constanta capului divizor (Cep) să fie cel mai mic multiplu comun 
al mai multor valori ale lui z,. 

2. Capul divizor cu divizare indirectă compusă se foloseşte în cazurile 
cînd pe garnitura, de discuri nu se găseşte un cere cu număr de dinți G, 
al cărui produs cu Cop şi raportul la numărul de diviziuni zp, să dea un 
număr întreg. În acest caz relaţia se scrie sub forma : 


Con — 9 „da, 
p G, G 
de unde se deduce că se utilizează două discuri cu orificii şi prin însumarea 
algebrică a rapoartelor cu indicii 7 şi 2 să satisfacă egalitatea. 

Un asemenea cap divizor este reprezentat simplificat în figura 3.23. 
Cele două discuri sînt notate cu 7 şi 2. Manevrarea în vederea divizării 
are loc în modul următor ; cele două discuri pot fi solidarizate între ele 
cu cepul 4. În prima fază cu ajutorul indexorului 3 se rigidizează discurile 
1 şi 2 de corpul capului divizor, după care maneta 5, cu cepul retras 
se roteşte cu g, orificii pe cercul cu G, orificii. La a doua îază se retrage, 
indexorul 3, iar cele două discuri, împreună cu maneta 5, se rotesc cu gs 
orificii pe cercul cu G, orificii de pe discul 2, în dreptul indexorului 3. 

Unele tipuri de capete divizoare, în locul celor două discuri 7 şi 2, 
au un singur disc. La acest disc orificiile nu sînt pătrunse, ceea ce asigură, 
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ca pe cele două feţe ale discului să se prelucreze numere de orificii G, 
şi G, diferite. 

3. Capul divizor cu divizare diferențială se foloseşte în cazurile cînd 
prin metoda directă și indirectă nu se poate efectua divizarea. Prin metodă 
diferenţială, divizarea rezultă prin însumarea a două mișcări. 


“Fig. 3.23. Cap divizor pentru ` Fig: 3.24. Cap divizor pentru divi- 
divizare indirectă compusă. zare diferențială. 


Un asemenea cap divizor este reprezentat simplificat în figura 3.24. 
La această soluţie, discul cu orificii 2 nu este fixat de corpul capului divi- 
zor şi poate fi rotit, într-un sens sau altul, de la arborele principal al 
capului divizor. Rotaţia reală a piesei n, rezultă din însumarea mişcării 
de rotație transmisă de la maneta 7 (nı) cu mişcarea de rotaţie a discu- 
lui 2 (no). 

În cazul cînd numărul de diviziuni 2, nu se poate realiza, deoarece 
nu există cerc cu număr corespunzător de G orificii, se ia în considerare 
un alt număr de diviziuni 27, mai mic sau mai mare, apropiat de 2p, dar 
pentru care există cere cu număr de G, orificii corespunzător. Rezultă 
numărul de diviziuni ce se poate realiza cu divizarea indirectă. În acest 
caz numărul iniţial de diviziuni z, rezultă din relaţia 2, = 2p, £ Zp, Sau 
exprimat prin rotații : 


Hp = Ny E ha 


unde n, reprezintă rotația manetei 7 pentru a obține diviziunea 1/2. 
Rotaţia n, a manetei se determină cu relația : 


Ji — Coo. 


HN = 
Gi Žþı 


Aceasta, cu condiţia ca 23 = 2, (V. fig. 3.24). 

Dar zp, respectiv na, reprezintă rotația suplimentară, transmisă dis- 
cului 2, pentru a obține numărul de diviziuni inițial 2,. Rotaţia ng se preia 
de la arborele principal al capului divizor, pentru care se poate scrie ecua- 
ţia cinematică, dacă se ţine seamă de faptul că arborele principal se ro- 
teşte cu 1/2, rotații în timp ce discul 2 efectuează rotirea suplimentară ng. 
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Ecuația cinematică are forma : 


Zp D Ze 28 


Fäcînd înlocuirile corespunzătoare în egalitatea np = nı £ Nng, se 
obține : 


de unde, pentru raportul numerelor de dinți a și b la roțile de schimb se 
obține relația : 
d Cev 


p3 


(22, — 2p). 
b Zp, 1 ? 

Semnul pozitiv sau negativ depinde de faptul că zp este mai mare 
sau mai mic decît zp, deci de faptul că sensurile mișcărilor n, şi ng coincid 
sau sînt opuse. 


Fig. 3.25. Utilizarea capului divizor la 
prelucrarea canalelor elicoidale. 


Relaţia de mai sus se foloseşte la proiectarea capetelor de divizat, 
pentru determinarea numerelor de dinţi la garnitura roţilor de schimb cu 
care urmează să fie dotate capetele divizoare. 
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Pe maşinile de frezat frecvent se prelucrează şi canale elicoidale, 
pentru care este necesar şi un cap divizor. Un asemenea caz este reprezen- 
tat în figura 3.25. În poziţia a se prezintă o vedere simplificată asupra, 
ansamblului masă, cap divizor şi piesă, iar în poziţia b se evidenţiază 
legătura, cinematică dintre şurubul conducător al mesei longitudinale şi 
arborele portpiesă al capului divizor. 

În acest caz trebuie realizată condiţia, ca la o rotaţie a piesei, masa, 
să înainteze cu pasul elicei piesei p,. Pentru aceasta, în primul rînd se 
scrie legătura dintre turaţia piesei n, şi turaţia şurubului conducător nse. 
Ecuația cinematică a lanţului are forma : 

a C 23 a 


aa să 
b d 24 Ze 


Ngc = 


de unde: 


b d ne 2 28 


Cunoscind că trebuie îndeplinită egalitatea nse * Psi = np’ Pp Şi adop- 
tind 23 = 24, se poate scrie : 


b d pp 
unde Cop = 220, şi reprezintă constanta capului divizor, iar œ, b, c, d 
numerele de dinţi la roţile de schimb, care satisfac condiţia pusă ca la o 
rotaţie a piesei, masa să înainteze cu pasul elicei piesei pp. 

Un alt mod de utilizare al capului divizor pe maşinile de frezat este 
reprezentat în figura 3.26 şi anume pentru prelucrarea suprafețelor în aro 
de spirală. Capul divizor este reglat astfel ca axa arborelui portpiesă să 
fie în poziţie verticală, paralel cu axa sculei. Legătura cinematică este 
simplificată şi redusă la lira roţilor de schimb. Un asemenea reglaj se poate 
realiza şi numai cu o masă rotativă, fără cap divizor. 

Legătura cinematică trebuie să realizeze condiţia ca la o rotaţie de 
360° a piesei 2, masa să se deplaseze radial, raportat la piesă, cu cursa H, 
care reprezintă pasul spiralei. 


Ecuația cinematică care exprimă această legătură are forma : 


Li: E 
eg ” 
unde: n este turaţia şurubului conducător; 
ng — turaţia piesei 2; 


a, b, c, d — numerele de dinţi la roţile de schimb. 
Deoarece trebuie îndeplinită egalitatea na: H = ge * Pse şi înlocuind 
pentru 22/2, = Cop, pentru determinarea numerelor de dinţi æ, b, c, d, se 
obține relaţia : 


Fig. 3.26. Utilizarea capului divizor la prelucrarea suprafețelor in spirală. 


Pentru ca garnitura roţilor de schimb să poată fi formată cu număr 
minim de roţi dinţate şi pentru obţinerea pasului spiralei Æ cu precizie 
ridicată, se recomandă utilizarea metodei de înclinare a axei arborelui 
portpiesă şi a sculei cu unghiul ß. În figura 3.26, e se poate urmări că 
deplasarea mesei are loc după direcția BC, iar pasul se realizează pe direc- 
ţia AB. Pentru determinarea unghiului B, care să conducă la corectarea 
pasului spiralei se scrie relația : 
AB 
COS B = ——— 

BC 


unde AB reprezintă pasul spiralei realizat pe piesă, iar BC cursa reali- 
zată de masă cu roţile de schimb existente. 
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Capitolu! 4 
CINEMATICA ŞI CONSTRUCŢIA MAȘINILOR DE RECTIFICAT 


Maşinile de rectificat sint destinate prelucrării prin aşchiere a supra- 
teţelor în vederea obţinerii de dimensiuni precise, de forme geometrice 
regulate şi calitate de suprafață ridicată. Pot fi clasificate după forma 
suprafețelor prelucrate, existînd : 1 — maşini de rectificat rotund; 2 — 
maşini de rectificat plan ; după gradul de universalitate existind : 1 — ma- 
şini de rectificat universale ; 2 — maşini de rectificat speciale, de exemplu, 
de ascuţit scule, de rectificat roţi dinţate etc. Fiecare din aceste grupe 
poate fi clasificată după felul operaţiilor executate şi anume, maşinile de 
rectificat rotund pot fi subdivizate în: 7 — maşini pentru rectificarea 
suprafeţelor exterioare; 2 — maşini pentru rectificarea suprafețelor in- 
terioare. Se mai clasifică după modul de fixare a semifabricatului în : 1 — 
maşini cu fixare rigidă în mandrin, sau între virfuri; 2 — maşini fără, 
vîrtfuri, denumite și centerless. Maşinile de rectificat plan se clasifică după 
poziția axei sculei în : 1 — maşini verticale; 2 — maşini orizontale. 


4.1. MAȘINI DE RECTIFICAT ROTUND EXTERIOR 


Maşinile de rectificat exterior, cu prinderea semiiabricatului în mav- 
drin, sau între virfuri, sînt construite pentru prelucrarea suprafeţelor ex- 
terioare cilindrice, conice sau profilate. Cu mici adaptări şi sculă corespun- 
zătoare, se pot rectifica și suprafețe frontale. Pentru piesele lungi, prelu- 
crarea are loc cu avans longitudinal, iar la piesele a căror suprafață de 
rectificat nu depăşeşte, ca lungime lățimea discului abraziv, prelucrarea, 
are loc cu avans de pătrundere (transversal). Există două tipuri construc- 
tive de bază, care se deosebesc după criteriul organului care execută miş- 
carea de avans longitudinal. 

Primul tip, la care avansul longitudinal este executat de masa maşinii, 
împreună cu piesa de rectificat, este reprezentat în figura 4.1, a, simpli- 
ficat, în vedere de sus. Discul abraziv 7 execută, mişcarea principală de 
așohiere I, primită de la un motor electric independent, prin lanțul eine- 
matic aflat în păpuşa portseulă 2. Aici scula execută şi avansul transver- 
sal III, ghidat pe ghidajele 3. Semifabricatul este fixat între virturile 
păpușilor 6 şi 8. În vederea rectificării suprafeţei pe toată circumferința 
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ei, are loc mişcarea de rotaţie IV care constituie avansul circular, mişcare 
primită de la un motor independent, prin lanţul cinematic montat în pă- 
puşa 6. La capătul opus, piesa este sprijinită de vîrful aflat în pinola 7. 

Poziţia celor două păpuşi 6 şi 8 poate fi reglată de-a lungul ghidajelor 
longitudinale 5 ale mesei 4. Masa 4 împreună cu mecanismele montate pe 
ea execută avansul longitudinal II. Pentru a putea rectifica şi suprafeţe 


A b 


Fig. 4.1. Maşini de rectificat rotund exterior: 
a — avansul longitudinal este executat de piesă, b — avansul longitudinal este executat de sculă. 


conice, la piesele lungi montate între virfuri, axa geometrică ce trece prin 
cele două vârfuri trebuie înclinată într-un plan orizontal, paralel cu supra- 
fața activă a mesei. În acest caz ghidajele 5 se află pe o placă indepen- 
dentă de masa 4 şi poate fi rotită pe ea. 

Dacă semifabricatul poate fi prins numai în mandrin, fără să fie spri- 
jinit ou vîrf la capătul opus, prelucrarea suprafeței conice se poate realiza 
prin rotirea păpuşii portpiesă 6, în plan orizontal, cu semiunghiul conului 
de rectificat. 
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Al doilea tip constructiv este reprezentat, tot în vedere simplificată, 
de sus, figura 4.1, b la care avansul longitudinal JI este executat de 
păpuşa portsoulă 2. Semifabricatul, montat între virturi, execută numai 
mişcarea de rotație IV. Aici cu 4 este notat shidajul păpuşii portsculă, 
restul notaţiilor fiind identice cu cele din figura 4.1, a. Asemenea maşini 
se foloseso la rectificarea pieselor grele şi lungi. 


oa SS 


Fig. 4.2. Principiul rectificării cu două discuri abrazve, 
simnltan. 


Capacitatea de producţie a maşinilor de rectificat se măreşte în cazul 
prelucrării cu avans de pătrundere, utilizînd una sau două discuri abra- 
zive. Un asemenea principiu este reprezentat în figura 4.2, unde discurile 7 
execută mişcările principale de așohiere I şi avansul de pătrundere II, 
iar semifabricatul 2 mişcarea de avans circular III. Direcţia avansului 
de pătrundere este perpendiculară pe axa de rotaţie a piesei, în cazul cînd 
se rectifică numai suprafaţă circulară. Dacă se urmărește rectificarea simul- 
tană şi a suprafeţelor frontale, direcția mişcării 111 este înclinată pentru a 
obţine şi o componentă axială. 

Mişcările componente ale ciclului de lucru se obţin cu ajutorul lan- 
țurilor cinematice corespunzătoare. Se deosebesc maşini la care antrena- 
rea şi transmiterea mişcărilor se obţine pe cale mecanică, hidraulică, sau 
prin combinarea acestora. Datorită multiplelor avantaje, acţionările hi- 
draulice se extind tot mai mult la maşinile de rectificat. 

În figura 4.3 este reprezentată structura cinematică a maşinii de 
rectificat rotund exterior, cu acţionare mecanică. Antrenarea lanțurilor 
cinematice. se face de la motoare electrice independente. Motorul M, 
servește la obţinerea avansului circular, mişcarea JI, motorul M, serveşte 
la obţinerea mişcării principale I, iar motorul M}, serveşte la obţinerea 
avansului longitudinal 777. Avansul de pătrundere IV se obține cu lanțul 
cinematic din cutia 3, şi primeşte mişcarea la capetele de cursă de la 
limitatoarele L şi L.. Tot aceste limitatoare comandă şi cuplajele C, şi 
C, în scopul inversării avansului longitudinal. 
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Fig. 4.4. Structura cinematică a mașinii de rectificat exterior, cu acţionare combi- 
nată, mecanică şi hidraulică. 
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La multe mâşini de rectificat acţionarea mecanică este combinată 
cu acționarea hidraulică. Un asemenea exemplu este reprezentat simplifi- 
cat în figura 4.4. Avansul circular al piesei este obținut de la motorul 
electric M,, printr-un variator continuu şi un bloc de roţi baladoare. Avan- 
sul longitudinal, transversal şi comanda pinolei păpuşii mobile, se reali- 
zează pe cale hidraulică. Avansul longitudinal se obţine cu ajutorul moto- 
rului hidrauli:c5. Pentru obţinerea avansului transversal, motorul hidraulic 2 
este legat la conducta 2", iar pentru avansul transversal rapid, motorul 
hidraulic. 3 este legat la conducta 3'. Antrenarea pinolei păpușii mobile 
se face cu motorul hidraulic 4, legat la conducta 2. 

Maşinile de rectificat funcţionează cu game largi de turaţii şi avansuri, 
pentru a permite rectificarea cu regimuri de lucru optime a varietăţii 
mari de tipuri şi dimensiuni de piese pentru care sînt destinate. Pentru 
obţinerea unei capacităţi de producţie ridicate se urmăreşte scurtarea 
timpilor auxiliari, prin mecanizarea şi automatizarea ciclului de lucru. 

În afară de precizia ridicată de execuţie a organelor componente a 
mașinilor de rectificat, un rol hotăritor în funcționarea corectă revine 
rigidităţii acestora. Această cerinţă este obţinută prin dimensionarea co- 
reotă, prin echilibrarea perfectă a tuturor organelor în mişcare de rotaţie, 
prin evitarea variațiilor de căldură şi alte măsuri constructive, încă din 
faza de proiectare. l a: 

La o maşină de rectificat de mărime mijlocie, lanțul cinematio al 
mişcării principale trebuie să asigure obținerea vitezelor de aşohiere între 
limitele 20 şi 40 metri pe secundă, depinzînd de felul operației, de felul 
materialului piesei de prelucrat şi de proprietățile discului abraziv. Schim- 
barea turației se realizează în trepte, sau continuu. Pentru a asigura o 
gamă largă a avansului circular, rezultate din gama diametrelor de prelu- 
orat, trebuie ca domeniul de reglare al turațiilor piesei să fie între 80 
şi 100. 

Seria de valori a avansurilor longitudinale depinde de materia- 
lul piesei de prelucrat, de valorile adaosurilor de îndepărtat şi de lățimea B 
a discului abraziv. Pentru condiții normale de lucru, la prelucrarea alia- 
jelor fier-oarbon, avansul longitudinal s; se stabilește cu relaţia : 

s, = (0,2 ... 0,5) B. 

Seria valorilor avansului de pătrundere (transversal) depinde de felul 
materialului piesei, de felul prelucrării, de diametrul piesei etc. Se exprimă 
în milimetri la o cursă dublă a avansului longitudinal şi trebuie să acopere 
un domeniu de reglare, exprimat cu raportul între 50 şi 80. 

Păpușa porisculă conţine mecanismul de antrenare al discului abraziv 
Şi asigură ghidarea arborelui portseulă. Avînd în vedere masa mare a dis- 
cului abraziv şi forțele de aşchiere, trebuie ca ghidarea arborelui să fie 
foarte rigidă. Lagărele, de obicei, sînt de alunecare, reglabile sau autore- 
glabile. Ungerea lagărelor se face forțat de la o pompă independentă. 
Mişcarea de la motorul electric de antrenare se |transmite cu o transmisie 
de curea lată sau trapezoidală, pentru ca discul abraziv să fie ferit de 
vibrații. paye ; 


107 


Flanşele butucului de prindere a discului abraziv au canale circulare, 
Gu secţiune trapezoidală, în care se fixează masele de echilibrare. Discul 
abraziv este acoperit parțial cu un apărător, care reține aşchiile şi parti- 
culele de material abraziv desprinse în timpul lucrului. Serveşte şi ca 
mijloc de protecţie în cazul explodării discului. 

Păpușa portpiesă serveşte la ghidarea arborelui portpiesă şi la trans- 
miterea mişcării de rotaţie piesei de prelucrat. Prinderea semifabricatului 
poate avea loc în mandrin, în consolă sau sprijinit cu un vîrf, sau între 
vîrfuri. Cînd prinderea se realizează între viriuri, vîrful de antrenare este 
montat în bucşă extensibilă. 

Păpușa mobilă a maşinilor de verificat rotund, cu prinderea piesei 
între vîrfuri, este asemănătoare cu păpuşa mobilă a strungurilor, însă, 
prezintă unele particularităţi. În primul rind datorită forțelor de aschiere 
reduse, deplasarea axială a pinolei spre piesă se realizează cu un resort 
elicoidal. În vederea schimbării piesei, retragerea pinolei are loo pe cale 
mecanică, cu un sistem de pirghii, pe cale hidraulică, sau pneumaitică,. 
În figura 4.5 se prezintă păpuşa mobilă cu acţionare hidraulică. Virful Z 
este montat în alezajul conio al pinolei 2. Retragerea pinolei 2 se reali- 
zează dacă prin orificiul capacului 8 se introduce ulei sub presiune, care 
va acţiona pistonul 7 spre stînga. Legătura de la pistonul 7 la pinola 2 
se face prin pinionul 3. Apropierea viriului către piesă şi strîngerea aces- 
teia se face sub acţiunea arcurilor 4 şi 6. Forţa de stringere a arcului £ 
se reglează cu şurubul 5. Pinionul 3 poate fi acţionat şi manual, cu o 
manetă fixată, pe corpul păpuşii mobile. La mașinile de rectificat se reco- 
mandă folosirea vîrfurilor fixe. 
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Fig. 4.5. Păpușă mobilă cu antrenare_hidranlică a pinolei. 
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Pentru obţinerea mişcării de avans transversal, se folosesc diverse 
sisteme de mecanisme pentru mișcări intermitente, combinate cu meca- 
nisme pentru transmiterea mişcărilor rectilinii. Avansul longitudinal al 
mesei, în majoritatea, cazurilor, se obţine pe cale hidraulică. Cînd această 
mișcare este executată de păpuşa portsoulă, avansul longitudinal se ob- 
ţine cu mecanism şurub-piuliţă. 

Maşinile de rectificat rotund exterior sînt dotate cu următoarele acce- 
sorii: 1 — dispozitiv cu diamant pentru corectarea discului abraziv ; 
2 — dispozitiv pentru calibrarea discului abraziv; 3 — lunetă pentru 
sprijinirea pieselor lungi; 4 — vîrfuri pentru păpuşa mobilă; 5 — soule 
pentru montarea şi demontarea discului abraziv. 


4.2. MAŞINI DE RECTIFICAT ROTUND FĂRĂ VÎRFURI (CENTERLESS) 


Maşinile de rectificat rotund, lucrind fără virfuri, denumite şi maşini 
de rectificat centerless, se caracterizează prin lipsa păpuşilor portpiesă 
şi prin existenţa a două discuri abrazive, montate faţă în față, între care 
se află piesa de prelucrat. Comparativ cu maşinile de rectificat între vir- 
furi, maşinile de rectificat fără vîrturi sînt mai productive, în primul 
rînd datorită reducerii la minimum a timpilor auxiliari. Maşinile fiind 
lipsite de virfuri de centrare, pot fi utilizate la rectificarea pieselor lungi 
şi de diametre foarte mici. Deservirea maşinii nu solicită calificarea ridicată 
a personalului. Dezavantajul constă în posibilitatea apariţiei unor erori 
de formă geometrică, abateri de la cilindricitate, sau circularitate, în cazul 
reglării imprecise a maşinii. 

În figura 4.6 este reprezentat principiul de lucru al maşinilor de recti- 
ficat rotund fără viriuri de centrare. Soula de rectificat ested iscul abraziv 1, 


Fig. 4.6. Principiul prelucrării pe mașini de rectificat fără virturi de centrare. 
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care se rotește cu viteza periferică v, Piesa de rectificat 3 este menţi- 
nută în contact cu discul 7 de către discul de conducere 2, care asigură 
avansul circular al piesei cu componenta vm a vitezei periferice ta. Dis- 
cul de conducere are structura diferită (mai fină) decit discul de rectifi- 
care, pentru a realiza o aderenţă mai mare cu piesa. Piesa 3 este sprijinită, 
pe rigla de reazem 4, care îi asigură conducere paralel cu axa de rotaţie 
a discului de rectificare. Suprafața de contact a riglei este înclinată spre 
discul de conducere, ceea ce măreşte aderenţa dintre piesă şi discul de 
conducere. | . 

În cazul reotifioării suprafețelor cu lungimi mai mari decît lăţimea 
discului de rectificare, axa discului de conducere se înclină cu unghiul 
æa = 1 ... 6°, astfel ca să rezulte şi o componentă axială vwy deci avans 
axial, al piesei. 

Piesa este poziționată între discuri, astfel ca axa ei de rotație să fie 
supraînălțată față de axa discului de rectificat ou cota H, cum se vede 
în figura 4.7, iar a punctului de contact cu discul de conducere, cu cota h. 
Linia de contact cu discul de rectificare este o dreaptă şi reprezintă gene- 
ratoarea cilindrului care se reotifică. Pentru a rezulta un contact pe toată 
lăţimea discului de conducere, în cazul cînd acesta este înclinat cu unghiul a, 
discul trebuie profilat după o hiperbolă. Acest profil se obţine cu pro- 
cedeul schematizat în figura 4.7. Viriul de diamant 2, ghidat în ghidajele 
dispozitivului 7, este deplasat paralel cu axa discului de conducere, într-un 
plan vertical, paralel cu planul ce trece prin axa de rotaţie a discului de 
conducere, aflat la distanţa h. Cota h se determină în funcție de supra- 
înălţarea H, de diametrul piesei D, şi diametrul discului de conducere D,, 


cu relaţia : 


— A:D., 
D.+ D, 


Pe aceste mașini se 
pot efectua rectificări şi 
cu alte procedee decit oel 
descris mai sus. În cazul 
reotificării unor suprafeţe 
profilate, ca de exemplu 
poziţia a din figura 4.8, 
piesa 1 este aşezată într- 
un dispozitiv care se ro- 
teşte continuu şi aduce 
piesa între discurile abra- 
zive 2 şi 3. Rectificarea 
are loc în timpul cît piesa 

Fig. 4.7. Principiul profilării discului de conducere. se află între cele două dis- 
curi abrazive. Suprafeţele 

conice și piesele cu guler, la care gulerul are diametru mai mare decât 
diametrul suprafeței de rectificat, prelucrarea are loc cu folosirea unui 
tampon (v. fig. 4.8, b). Piesa 7 are şi avans longitudinal, mişcarea IV, 
dar numai pînă atinge tamponul 4. În acest moment prelucrarea se con- 
sideră terminată și urmează îndepărtarea manuală: sau mecanică a piesei. 
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În cazul producției de serie mare 
şi de masă, se folosesc maşini care au 
discul de conducere special, cu o seobi- 
tură, după cum rezultă în figura. 4.8, e. 
Scobitura discului de conducere 3 este 
folosită pentru îndepărtarea piesei pre- 
lucrate. Prelucrarea are loc în timpul 
cît piesa este în contact cu suprafaţa 
circulară a discului de conducere 3. 

La un alt principiu de luoru, folo- 
sit tot la prelucrarea pieselor profilate 
sau cu guler, discul de conducere, în 
afara mişcării de rotaţie, execută şi o 
mişcare rectilinie radială alternativă. 
După ce piesa a fost aşezată pe rigla 
de ghidare, discul de conducere se 
apropie radial pînă ce se obține dimen- 
siunea dorită. Această poziţie este de- 
terminată de un opritor fix. 

Utilizînd procedeul rectificării fără 
centre, se pot rectifica şi piese tubu- 
lare cu pereţi subţiri, atit la suprafaţa 
exterioară cît şi la cea interioară. Prinoi- 
piul poate fi urmărit în figura 4.9, a 
pentru rectificare exterioară şi în pozi- 
ţia b, pentru rectificare interioară. 
primul caz, suprafaţa exterioară a pie- 
sei Z este rectificată de discul 3 şi 
antrenată în mişcarea de avans circular 
de către discul de conducere 2. Rolele 4 


şi 5 servesc pentru ghidare şi sprijin. 


Fig. 4.8. Procedee de lucru pe mașinile 
de rectificat fără centre. 


În cel de al doilea caz se rectifică suprafaţa interioară cu discul de recti- 
ficare 3 care are turaţia ridicată (mişcarea I), iar discul de conducere 2, 
turație lentă (mişcarea 11) pentru transmiterea, avansului cir cular. 


Fig. 4.9. Rectificarea pieselor tubulare pe maşini fără centre. 
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În figura 4.10 pot fi urmărite părţile componente principale la o ma- 
şină de rectificat rotund fără vîrturi. Pe batiul 7 este montată păpuşa 2 
a discului de rectificare 4. Tot pe păpuşa 2 se află și mecanismul pentru 
profilarea discului 3. Discul de conducere 5 este sprijinit în lagărele păpușşii 7, 
cu care execută împreună mișcarea de avans radial ZII. Discul de con- 
ducere este profilat cu vîrful de diamant montat în mecanismul 6. 


Fig. 4.10. Părţile componente principale la o mașină de rectificat fără 
centre. 


Mișcările sînt transmise pe cale mecanică de la un motor central 8 
sau de la motoare independente. Deoarece diametrul discului de rectificare 
nu variază decit între limite restrînse, turaţia pentru a obţine viteze de 
aşohiere (30 ... 40 m/s) nu trebuie variată, din care cauză antrenarea 
acestui dise se realizează cu transmisie cu curele trapezoidale. Turaţia 
discului de conducere trebuie variată între limite largi, deoarece mărimea 
avansului circular depinde de diametrul piesei, de adausul de prelucrare, 
de felul materialului, de procedeul utilizat. De aceea, lanţul cinematice al 
discului de conducere permite schimbarea în trepte, sau continuu a tura- 
ției. Pentru varierea continuă se folosesc variatoare mecanice sau hidraulice. 

Schema cinematică simplificată a unei mașini de rectificat fără centre, 
cu varierea în trepte a turaţiilor discului de conducere este reprezentată 
în figura 4.11. Mişcarea, este primită de la motorul central 7, de unde prin 
transmisia 2 se transmite la păpuşa discului de rectificare 7, iar prin cutia 
de viteze cu roți baladoare ô, la păpuşa discului de conducere 4. Tot de 
la motorul 7 este antrenată pompa hidraulică 9 care asigură ungerea lagă- 
relor şi acționarea servomotoarelor ô şi 8 a mecanismelor de proiilare a 
discurilor abrazive şi a mecanismelor de evacuare a piesei rectificate 6. 
Avansul radial al păpușii Z se transmite manual cu şurubul 10, dar poate 
fi realizat şi cu un sistem hidraulic. 


112 


Procesul de rectificare se optimizează dacă discul de rectificare, îm- 
preună cu arborele portsculă, primeşte o mişcare rectilinie alternativă, 
paralel cu axa de rotaţie. Mişcarea este primită printr-un mecanism cu 
excentric, chiar de la arborele portsculă. Cursa mișcării variază 
între 1 ...8 milimetri, iar freevența între 30 ... 40 curse duble pe minut. 
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Fig. 4.11. Structura cinematică a mașinii Fig. 4.12. Sisteme pentru echilibrarea ‘discului 
de rectificat fără centre. de rectificat. 


Discul de rectificare, deși are greutate mare, este montat în consolă 
şi datorită turației ridicate, orice dezechilibrare dă naştere la vibrații şi 
solicitări dinamice, care dăunează funcționării maşinii şi calității supra- 
feței prelucrate. Deoarece echilibrarea discului înainte de montare pe ar- 
pore nu satisface condiţiile corecte de funcţionare, construcţiile moderne 
de asemenea maşini sint prevăzute cu sisteme de echilibrare. Aceste dis- 
pozitive sînt montate direct în arborele portsculă, în dreptul discului. 

În figura 4.12, a, este reprezentat schematizat sistemul HARTEX. 
În butucul dispozitivului de prindere 7 a discului abraziv se află cutia, 
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mecanismului de echilibrare 2. În cutie se află două angrenaje planetare 
cu cîte un satelit, care constituie chiar greutăţile de echilibrare 3 şi 6. 
Poziţia reciprocă a sateliților poate îi reglată de la inelele 4 şi 5, care pot 
fi manevrate şi în timpul rotirii diseului abraziv. În afară de partea me- 
canică, sistemul de echilibrare mai are şi o parte electrică 7, montată 
pe corpul păpuşii. Se compune dintr-un traductor inductiv care transformă 
amplitudinile oscilaţiilor, produse de masa în dezechilibru, în variaţii ale 
curentului indus, variaţii evidenţiate la ochiul magic 8. Operația de echi- 
librare constă în manevrarea inelelor 4 şi 5 pînă cînd la ochiul magic 8 
nu se semnalează variații. 

Un al doilea sistem (PRECIGARANT) este reprezentat în figura 4.12, b, 
care se compune tot din două părți: partea mecanică şi cea elec- 
trică. Partea mecanică este montată în arborele port-sculă, compusă din- 
tr-o greutate 2, fixată de arbore printr-o articulaţie sferică. Poziţia greu- 
tăţii 2 poate îi reglată cu două tije 3, paralele cu axa arborelui şi dispuse 
la 90°. 'Tijele se reglează axial de la două roţi de mînă aflate la capătul 
din dreapta al arborelui port-sculă. 

Maşinile de rectificat rotund fără vîrfuri sint puternice şi lucrează cu 
capacitate productivă foarte mare. Sînt în exploatare maşini cu motorul 
electric de antrenare pînă la 80 kW, iar lățimea discului de rectificare pină 
la 600 milimetri. l l 


4.3. MAŞINI DE RECTIFICAT ROTUND INTERIOR 


Maşinile de rectificat rotund interior sînt destinate rectificării aleja- 
jelor cilindrice, conice, a suprafețelor interioare sferice și a suprafețelor 
frontale. La baza construcţiei acestor mașini stau mai multe criterii şi 
anume : felurile şi numărul mişcărilor executate; care din organe execută 
anumitele mişcări ; piesa de prelucrat execută sau nu mișcare de rotaţie etc. 

Faţă de maşinile de rectificat rotund exterior, deosebirea principală 
constă, în construcţia păpuşii portsoulă, care la alezajele mai lungi decit 
lăţimea. pietrei abrazive, trebuie să asigure pătrunderea broşei portsculă 
în alezaj. Parametrii dimensionali caracteristici ai mașinilor de rectificat 
interior sînt : 7 — diametrul maxim ; 2 — diametrul minim ; 3 — lungimea 
maximă a alezajului ce se poate prelucra pe mașină. 

În cazul rectiticării alezajelor mici, pentru a atinge vitezele optime 
de rectificare (30 ... 40 m/s) turaţia arborelui portsculă trebuie să ia va- 
lori foarte ridicate. Pînă la valori de 30 000 ... 40 000 rotații pe minut, 
mişcarea se obține de la motoare electrice normale cu transmisie cu curea, 
cu raport amplificator mare, iar peste aceste valori, ajungînd pînă la 200 000 
rotații pe minut, mişcarea se obține de la motoare electrice speciale, ali- 
mentate cu curent de înaltă frecvenţă, sau cu turbine cu aer. În vederea 
rectificării suprafeţelor frontale, maşinile sînt dotate cu scule şi mecanism 
portsoulă independente, rabatabile. 

În figura 4.13 este reprezentată o vedere simplificată asupra unei 
maşini de rectificat interior, la care piesa de rectificat execută o mișcare 
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de rotaţie. Părţile componente principale sint : păpuşa portpiesă 2, care 
conţine lanțul cinematic pentru transmiterea mişcării de la motorul elec- 
tric Z, la dispozitivul de prindere al piesei. Mişcarea II, executată de piesă, 
reprezintă avansul circular. Păpuşa portsculă 4 conține lanţul cinematic 
pentru transmiterea mişcării principale de aşchiere I, executată de piatra 
abrazivă 3, primită de la motorul electric 6. La această soluție construc- 


Fig. 4.13. Vedere simplificată asupra mașinii de rectificat interior. 


tivă, păpuşa portsculă, împreună cu placa de bază 5, execută mișcarea III, 
reprezentind avansul longitudinal (axial), pe ghidajele longitudinale ale 
batiului 7. În vederea obţinerii dimensiunilor dorite, păpuşa portsculă 
poate îi deplasată radial (mişcarea IV) pe ghidajele transversale ale plăcii 
de bază. Maşinile sînt prevăzute cu dispozitiv pentru profilarea (tăierea) 
pietrei abrazive. De obicei, funcţionarea acestui dispozitiv este cuprinsă 
în ciclul automat de lucru al maşinii. 

Mişcarea principală de așchiere I se transmite cu sistemul mecanic, 
de obicei transmisie cu curea, deoarece necesitatea schimbării turaţiei 
apare rar şi între limite restrinse. Schimbarea turaţiei apare mai des la 
arborele portpiesă, mişcarea reprezentînd avansul circular, care depinde 
de mai mulţi factori, cum sînt: felul materialului piesei de rectificat, 
grosimea adausului, felul prelucrării (eboșare, finisare), dimensiunile ale- 
zajului ete., pentru care lanțul cinematic cuprinde şi mecanism pentru 
varierea continuă, a turaţiilor, sistem mecanic, sau hidraulic. Pentru obţi- 
nerea avansului longitudinal se folosese motoare hidraulice. 

Varianta constructivă descrisă mai sus, se utilizează la prelucrarea, 
pieselor mici şi de dimensiuni mijlocii, la care prinderea şi antrenarea în 
mişcarea de rotaţie nu ridică probleme dificile. 

La rectificarea suprafeţelor de revoluţie interioare a pieselor de di- 
mensiuni mari şi foarte mari, se folosesc mașini de rectificat care funoţio- 
nează pe principiul mişcării planetare. La majoritatea maşinilor, toate 
mișcările sînt executate de scula de rectificat. Asemenea maşini se constru- 
iese în două variante: 7 — cu axa sculei în poziţie orizontală; 2 — cu 
axa sculei în poziție verticală. | 
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În figura 4.14 se poate urmări schema de funcționare şi părţile com- 
ponente principale la o maşină orizontală. Piesa de prelucrat 7 este fixată 
în dispozitivul 2 şi prinsă pe masa maşinii 17. Piesa de prelucrat 7 poate 
fi reglată cinematice cu axa mecanismului portseulă 6, cu mișcările IV 
ale mesei 77 şi V a consolei 72. Toate mișcările de lucru sînt executate 
de scula 3, fixată pe arborele 4. Mişcarea principală de aşchiere I este 
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Fig. 4.14. Schema de funcționare și părțile componente principale ale mașinii orizon- 
tale de rectificat interior lucrind după principiul planetar. 


primită de la un motor electric prin transmisia cu curea 9. Arborele port- 
sculă 4 este ghidat în lagărul special 5, iar acesta în cilindrul 6. Prin depla- 
sarea axială (mișcarea VI) a lagărului 5 se obţine reglarea radială a arbo- 
relui 4, deci modificarea excentricității e în vederea obţinerii dimensiunii 
dorite la alezajul piesei. 

Prelucrarea pe circumferința alezajului se realizează cu mișcarea de 
rotaţie JI, care de fapt reprezintă avansul circular şi este executat de 
cilindrul 6 împreună cu lagărul 5 şi arborele portsculă Z. Mişcarea este 
primită de la un lanţ cinematic care cuprinde şi angrenajul mele-roată 
melcată 73 și 7. Avansul longitudinal (mişcarea III) este executat de pă- 
puşa portsculă 5, pe ghidajele longitudinale ale batiului 70. 

Schema principială de funcționare şi părţile componente principale 
ale maşinii verticale este reprezentată în figura 4.15. Toate mişcările de 
lucru sînt executate de piatra abrazivă. Deosebirea constructivă față de 
maşina orizontală, constă în construcţia lagărului 5 al arborelui portsculă 6. 
Acest lagăr are alezajul excentric, excentricitatea e putind fi reglată 
prin mişcarea de reglare IV. Avansul circular, mişcarea JI, este executată, 
de cilindrul 4, împreună cu lagărul 5 şi arborele portsculă 6. Avansul 
axial, mişcarea JII, este executat de ansamblul păpuşii portsculă. Piesa 
de rectificat 7 este fixată rigid de masa maşinii. 
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La maşinile de rectificat inte- 
rior, unul din mecanismele cele 
mai importante este arborele port- 
sculă. Diametrul exterior al arbo- 
relui portsculă, la prelucrarea ale- 
zajelor lungi, nu poate depăşi 2/3 
sau 4/5 din diametrul alezajului 
de prelucrat, din care cauză, la 
rectificarea alezajelor cu diametre 
mici, rigiditatea arborelui port- 
soulă devine foarte mică. În afară 
de aceasta, datorită turațiilor foarte 
ridicate, trebuie acordată, o foarte 
mare atenţie proiectării, execu- 
tării şi montării organelor compo- 
nente, pentru a evita deformajţiile 
şi vibraţiile. Ghidarea părții mo- 
bile se face în lagăre de alunecare 
sau de rostogolire, pe rulmenţi. 
Se folosesc rulmenţi axiali-radiali, 
montați cu prestrîngere. Un exem- 
plu este redat în figura 4.16, unde 
prestringerea este realizată cu 
arcuri şi se menține constantă 
în timpul funcţionării. Se elimină 
efectul dăunător al deformaţiilor 
datorită variațiilor de temperatură. 

Maşinile de rectificat rotund 
exterior şi interior, folosite în pro- 
duoțiia de serie, sînt prevăzute cu 
aparate de control a dimensiunilor 
prelucrate. Aceste aparate funcţi- 
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Fig. 4.15. Schema de funcționare și părţile 

componente principale ale maşinii verticale de 

rectificat interior, lucrind după principiul 
planetar. 


onează pe principiul controlului activ şi fiind cuplate în ciclul de lucru 
al mașinii, odată cu intrarea cotei în cîmpul de toleranță, aparatul 


comandă şi oprirea maşinii. 
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Figa 4.16. Exemplu de arbore port-sculă la rectificarea interioară, 


4.4. MAŞINA UNIVERSALĂ DE RECTIFICAT ROTUND 


Mașinile universale de rectificat rotund întrunesc proprietăţile maşi- 
nilor de rectificat exterior şi interior, dar au o capacitate de producţie mai 
scăzută decit primele, datorită construcției speciale, mai puţin rigide a 
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păpuşii portsoulă. Maşina universală de rectificat rotund, în general, se 
aseamănă eu maşina de rectificat rotund exterior, deosebirea constind în 
construcţia păpuşii portsculă. La maşina universală, pe aceeaşi păpuşă 
portsculă sint fixate atît discul pentru rectificarea exterioară cît şi cel 
pentru rectificarea interioară. Cele două discuri abrazive sînt antrenate de 
la motoare electrice independente. Principiul de funcţionare şi reglare este 
asemănător cu cel de la maşinile de rectificat rotund exterior şi interior 


cu vîrfuri. 


4.5, MAŞINI DE _TIFICAT PLAN 


Maşinile de rectificat plan sînt destinate prelucrării prin rectificare 
a suprafeţelor plane In anumite cazuri, folosind masă rotativă şi rabata- 
bilă, pe aceste masini se pot rectifica și suprafeţe conice interioare, sau 
exterioare, cu unghiul la virf foarte mare, la piese de dimensiuni mari. 
Rectificarea, si praifeţelor plane poate fi de finisare, dacă a fost precedată 
de alte operatii de aşchiere prin frezare, rabotare eto., sau poate fi folosită, 
atit pentru degroşare cît și pentru finisare. Acest al doilea caz apare la 
piese cu crustă dură pe suprafața d» prelucrat, cu adaus de prelucrat mic 
şi la piese turnate din zliaje dure (manganoase etc.). 

La rectificarea plană scula este în contact cu piesa pe o suprafaţă 
mare, dii care cauză solicitările sînt mari. Din acest motiv, maşinile de 
rectificat plan au o construcţie foarte rigidă. Tot din cauza suprafeţei 
mari de contact și a vitezei de așchiere, apar încălziri exagerate ale piesei, 
din care cauză se pot produce fisurări şi deformări. Din această cauză la, 
stabiirea, regimurilor de lucru, pentru maşinile de rectificat plan, se acordă 
mare atenție. 

Masinile de rectificat plan se construiesc în două variante constructive, 

cu axa sculei în poziţia orizontală, şi în poziție verticală, Maşinile din cele 
două grupe pot îi clasificate şi după modul cum se execută mișcările de 
avans. 
Varianta orizontală a mașinii de rectificat plan este reprezentată 
în figura 4.17, a. La această maşină, discul abraziv 7 prelucrează cu 
suprafața periferică (cilindrică). Arborele portseulă este sprijinit în lagă- 
vele saniei 2, cu care execută împreună avansul transversal III, în ghida- 
jele căruciorului 3. Mişcarea de avans transversal este o mişcare intermi- 
tentă, cu frecvenţa curselor duble a mișcării de avans longitudinal JI a 
mesei 4, împreună cu piesa de rectificat. Adîncimea de aşchiere este re- 
glată cu mişcarea IV executată de căruciorul 3, pe ghidajele verticale ale 
montantului 5. Principiul de lucru este prezentat schematizat în 
figura 4.17, b. 

În cazul cînd pe masa 4 se fixează o masă rotativă şi se realizează 
legătura cinematică pentru rotirea mecanică a mesei, se pot rectifica şi 
suprafeţele frontale la piese circulare cu avans circular, după cum rèzultă 
din figura 4.18, a. Dacă masa rotativă este şi rabatabilă, prin înclinarea 
suprafeței de lucru a mesei se pot rectifica şi suprafețe conice. 


-118 


Se execută şi alte tipuri constructive de maşini de rectificat plan, 
la care avansul transversal III este executat de montantul maşinii, pe 
ghidajele orizontale ale batiului, sau la care această mişcare este executată 
de masa maşinii, deci masa execută ambele mișcări de avans II şi III. 


Fig. 4.17. Mașini de rectificat plan: 


a, b — orizontală; c, d — verticală. 


Fig. 4.18. Rectificarea plană cu mașini avind _, 
masă rotativă. 


Vederea simplificată asupra maşinii verticale de rectificat plan este 
reprezentată în figura 4.17, c. Discul abraziv 7 este montat în păpuşa 
portsculă 2 cu care execută împreună avansul de pătrundere III. Piesa 
de prelucrat este fixată pe masa 3 şi execută avansul longitudinal TI. 
Soula este disc abraziv, în formă de oală, sau un dispozitiv portsculă cu 
-segmenţi de piatră abrazivă. Scula are diametrul mai mare decit lăţimea 
maximă a suprafeței ce se poate rectifica, astfel că la aceste maşini, de 
obicei, nu există avans transversal. Schema de funcţionare a maşinii este 
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reprezentată în figura 4.17, d cu indicarea mişcărilor, folosind notaţiile 
din poziţia c. 

Maşinile de rectificat plan de acest tip sînt larg utilizate în producţia 
de serie pentru prelucrări de degroşare. Uneori sînt prevăzute cu masă 
rotativă cu mai multe posturi de lucru, ca în figura 4.18, b. Masa 1, pe 
care sint fixate piesele 2 se roteşte continuu (mişcarea JI). După prelucra- 
rea, unei piese, aceasta este schimbată cu un nou semifabricat, în timp ce 
discul abraziv rectifică piesa următoare. 

Maşinile care prelucrează cu suprafața periferică a discului se pot 
rectifica şi suprafețe rectilinii cu generatoare profilată după o curbă oare- 
care. În acest caz, suprafața periferică a discului abraziv este profilată 
cu ajutorul unui vîrf de diamant, sau prin imprimarea profilului folosind 
procedeul moletării. Dispozitivul de moletare se compune din două role, 
denumite molete, antrenate în mişcare de rotaţie de la un motor electrice 
independent. Discul abraziv este presat radial pe cele două role în mişcare, 
iar particulele desprinse de pe discul abraziv sînt îndepărtate prin spălare 
ou un jet abundent de lichid. 

Maşinile de rectificat plan, din punct de vedere cinematice, se asea- 
mănă cu restul maşinilor de rectificat. Mişcarea de rotaţie a discului abra- 
ziv se obţine de la un motor electric independent, cu lanţ cinematice meca- 
nio. Pentru schimbarea turației se utilizează o liră cu roţi de schimb, sau 
o transmisie cu curea. Avansul longitudinal se realizează pe cale hidraulică, 
iar avansul transversal cu sisteme hidromecanice. Viteza avansului longi- 
tudinal variază între limitele 5 şi 40 metri pe minut şi se alege în funcţie 
de felul şi mărimea maşinii. Avansul transversal poate fi continuu, sau 
intermitent, sincronizat ou cursele duble ale avansului longitudinal. Avan- 
sul transversal intermitent variază între limitele 0,2 şi 2 milimetri la o 
cursă dublă, pentru maşinile mici şi între 2 şi 20 milimetri, pentru maşinile 
mari. Valoarea optimă se determină în funoţie de precizia, calitatea su- 
prateţei şi de lăţimea discului abraziv. Pentru variaţia continuă a avan- 
sului transversal valorile se află între 0,2 şi 5 metri pe minut. Avansul 
de pătrundere se transmite, de obicei, manual de la o roată de mină cu 
dise gradat. 

După principiul maşinilor de rectificat plan sînt construite o mare 
varietate de maşini specializate de rectificat. Din această grupă fac parte 
si mașinile de rectificat ghidajele rectilinii ale mașinilor-unelie. În figura 4.19 
este reprezentată o vedere îrontală asupra unei asemenea maşini. Pe masa 7 
este fixată piesa de rectificat (batiul) 2, ale cărei suprafețe se rectifică, 
cu discurile abrazive 3 şi 3'. Discurile sînt ghidate în lagărele săniilor < 
şi 4, iar axele lor pot fi înclinate prin rotire pe ghidajele circulare ale că- 
rucioarelor 5, 5'. Poziţia cărucioarelor se reglează pe ghidajele orizontale 
ale traversei 6, montată pe ghidajele montantului 7. Mişcarea de avans 
longitudinal 11 este executată de ansamblul portsculă pe ghidajele longi- 
tudinale ale batiului 8. În timpul exploatării acestor maşini trebuie urmă- 
rită realizarea uzurii uniforme pe întreaga lungime a ghidajelor batiului 8, 
pentru a asigura rectilinitatea suprafeţelor prelucrate. 
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Fig. 4.19. Maşină de rectificat ghidaje rectilinii. 


4.6. MAŞINI DE RECTIFICAT FILETE 


Maşinile de rectificat filete se folosesc la rectificarea acelor filete, la 
care condiția de precizie şi calitate a suprafeţelor flancurilor filetului 
nu pot fi satisfăcute cu procedeele de strunjire, frezare ete. Este cazul 
filetului şuruburilor conducătoare a maşinilor-unelte, a tarozilor, a filierelor. 
verificatoarelor de filete etc. Aceste maşini pot fi grupate după felul file- 
tului în două grupe : a — maşini de rectificat filete exterioare ; b — maşini 
pentru rectificat filete interioare; după gradul de complemitate există : 
a — fără posibilitatea detalonării ; b — cu posibilitatea detalonării (pentru 
freze melc, tarozi etc.), sau după gradul de universalitate există : a — ma- 
gini universale de rectificat filete; b — maşini specializate; e — maşini 
cu destinație restrinsă. 

Luîndu-se în considerare dimensiunile şi precizia filetului, rectificarea 
se execută utilizînd diferite procedee. În cazul rectificării filetelor lungi, 
foarte precise, se foloseşte ca sculă un disc abraziv cu diametru mare 
(300 ... 500 mm) şi subţire (6 ... 12 mm) cu o singură muchie prelucră- 
toare (cu un singur profil), după cum este reprezentat în figura 4.20, a. 
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Deoarece axa de rotaţie a discului abraziv se înclină în plan vertical cu 
unghiul f al elicei filetului profilul secţiunii active a discului abraziv este 
identic cu profilul golului filetului de prelucrat; Discul abraziv 7 execută 
numai mişcarea principală de aşchiere I, iar mişcările necesare generării 
elicei, de rotație II şi de translație TII, sînt executate de piesa filetată 2. 


Discul abraziv se profilează cu ajutorul unui dispozitiv cu vîrf de dia- 
mant, acţionarea făcîndu-se pe cale mecanică sau manual. Maşinile care 
funcţionează după acest principiu, sînt construite în două variante. 

La prima variantă, păpuşa portsculă este montată pe ghidaje circu- 
lare în plan vertical, astfel că permite înclinarea discului abraziv, astfel 
ca direcţia muchiei active să fie paralelă cu direcţia elicei filetului. Această 
varianță este reprezentată schematizat în figura 4.21, a. La cea de a 
doua, variantă, piesa de rectificat se înclină cu unghiul f al elicei. Aici 
masa, cu cele două păpuși portpiesă, este montată pe ghidaje circulare în 
plan vertical, astfel că se poate înclina şi bloca în poziţia dorită, după cum 
se poate urmări în figura 4.21, b. 

În producţia de serie se utilizează maşini de rectificat care funcțio- 
nează după principiul reprezentat în figura 4.20, b. 


Sînt destinate rectificării pieselor cu filetul scurt, sub 80 milimetri şi 
cu precizie normală, de exemplu la rectificarea tarozilor. Ca sculă se uti- 
lizează un disc abraziv lat cu mai multe muchii prelucrătoare (cu mai 
multe profile). Profilul secţiunii părţii active nu este identice cu profilul 
golului filetului. Această deosebire apare datorită poziţiei discului abraziv 
față de piesă. Pe periferia discului profilul apare în urma executării unor 
canale circulare, la distanţe egale cu pasul filetului de prelucrat. 


Pentru a se obţine acelaşi diametru pe lungimea filetului, contactul 
dintre sculă şi piesă trebuie să se realizeze pe generatoare, deci axele să 
fie paralele. În această situaţie muchiile discului nu sînt paralele cu direcţia, 
elicei filetului, din care cauză, pentru ca profilul filetului să rezulte cel 
dorit, profilul canalelor discului trebuie corijat. Lăţimea discului este cu 
cel puțin un pas mai mare decît lungimea totală a tiletului de rectificat. 
Scula execută mişcarea de rotație I şi avansul de pătrundere IV, iar piesa 
mişcarea de avans circular ZI şi de translație III, care împreună generează 
elicea, filetului. 

Principiul reprezentat în figura 4.20, c, se aplică la rectificarea pieselor 
lungi cu filet de precizie normală. Ciclul de lucru se compune din trei 
mişcări : a — mișcarea de rotație Z a sculei; b — mişcarea de avans cir- 
cular II ; e — mişcarea de translație IJI. Ultimele două servesc la genera- 
rea elicei filetului. Pătrunderca radială se obţine datorită profilului special, 
conic al discului. Profilul canalelor se modifică datorită teşirii vîrturilor 
muchiilor active. Aceste muchii servesc la rectificarea de degroşare. Fini- 
sarea se realizează cu canalele cu profil complet. 

Maşinile de rectificat filet interior prelucrează după principiile prezenta- 
te în figura 4.20, a şic. Diametrul pietrei abrazive are cel mult 2/3...4,5 din 
diametrul alezajului piesei. La primul principiu, reprezentat în figura 4.22 a, 
scula are o singură muchie activă. Axa geometrică este înclinată cu un- 
shiul ß al elicei filetului. Scula execută mişcarea de aşchiere I şi mişcarea 
de translație ZII, care împreună cu mişcarea de avans circular II a piesei 
generează elicea. 
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Fig. 4.20. Procedee de rectificare a filetului exterior, 
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Fig. 4.21. Tipuri de mașini de rectificat filete, 
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Principiul reprezentat în figura 4.22, b, este asenănător cu primul, 
diferă numai construcţia sculei, care are mai multe muchii aşchietoare. 
Primele muchii, cele teşite, execută eboșarea filetului, iar cele complete, 
neteșite, execută finisarea. Maşinile de rectificat filet interior se caracteri- 
zează prin turația foarte ridicată a sculei și prin valori foarte scăzute a 
avansurilor, datorită rigidității scăzute a ansamblului portsculă, ca urmare 


ji 


Fig. 4.22. Procedee de rectificare a filetului interior. 


a diametrului scăzut al broşei. Din acest motiv se recomandă ca broşa 
portsculă, să se execute din cele mai rezistente oțeluri aliate, uneori chiar 
din carburi metalice. 

În cazul rectificării de detalonare a filetului frezei-melc, în afară de 
mişcările studiate mai sus, maşina trebuie să asigure încă o mişcare recti- 
linie alternativă, în direcţie radială. Această mișcare este executată de 
discul abraziv. Numărul curselor duble radiale, raportat la o rotaţie a 


Fig. 4.23. Structura cinematică a mașinii de rectificat filet cu detalonare. 
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piesei (frezei-mele), este egal cu numărul de dinți pe circumferință, deci 
mișcarea de detalonare este legată cinematic de mişcarea de rotaţie a arbo- 
relui portpiesă. 

În figura 4.23 este reprezentată schema cinematică simplificată, a 
unei maşini de rectificat filet cu detalonare. Aceasta are trei lanţuri 
cinematice principalele. Primul este lanţul mișcării principale, care trans- 
mite mişcarea de la motorul electric la sculă. Turaţia sculei poate îi mo- 
dificată cu roţi de schimb, sau prin roţi de curea. Al doilea lanţ cine- 
matic serveşte la generarea elicei, prin legarea mişcării de rotaţie a 
arborelui portpiesă 7, cu mişcarea de translație a mesei 5. Lanţul se 
compune din mecanisme cu roţi dințate şi cu mecanism şurub-piuliță 4. 
Raportul de transmitere dintre cele două mișcări poate fi schimbat cu 
lira roților de schimb a, bı, Cu, di. Al treilea lanţ cinematic este lanţul 
dedetalonare, care prin lira roţilor de schimb a, bz, Cz, da şi prin cama 
C, asigură numărul de curse duble la o rotaţie a arborelui 7. Reglarea 
lanțurilor cinematice este asemănătoare cu cele studiate la strangurile 
universale și la strungurile de detalonare. 


Capitolu! 5 


MAŞINI DE PRELUCRAT DANTURA ROȚILOR DINȚATE 
CILINDRICE PRIN GENERARE 


5.1. MAŞINI DE FREZAT LUCRIND CU FREZĂ-MELC 


Varietatea mare a tipurilor şi dimensiunilor de roţi dinţate, a carac- 
terulni producției privind volumul producţiei, a procedeelor de prelucrare, 
a necesitat conceperea și construirea diferitelor tipuri de maşini pentru 
prelucrarea danturilor. Roţile dințate cilindrice sînt cu dinţi drepţi, sau 
înclinați, iar pe lăţimea roții pot fi profilaţi în V şi W. Din punctul de 
vedere al posibilităţilor de prelucrare, roţile dințate cilindrice pot fi ase- 
măvate cu roțile melcate și arbori canelaţi. Ca parametri principali, numă- 
rul de dinți și modulul variază în domenii foarte largi. Pentru prelucrarea 
dinţilor acestor piese, sînt larg răspîndite maşinile de frezat care lucrează 
cu freză-melc. 

Masinile de frezat roți dințate, utilizînd ca sculă freza-melc, fiind exe- 
cutate într-o gamă largă constructivă și dimensională, pot fi clasificate 
după diverse criterii. După poziția avei semifabricatului sint : a — mașini 
verticale (v. fig. 5.1); b — maşini orizontale (v. fig. 5.2). După modul cum 
se execută avansul radial există: a — maşini la care avansul radial este 
executat de semifabricat (fig. 5.1, a şi c); b — maşini la care acest avans 
este executat de sculă (fig. 5.1, b şi d). După gradul de rigidizare există : 
a — maşini fără coloană de rigidizare (fig. 5.1, b); b — mașini cu coloană 
de rigidizare (fig. 5.1, a, e şi d); sau: a — maşini fără traversă de rigidi- 
zare ; b — maşini cu traversă de rigidizare. De exemplu, poziția 7 în 
figura 5.1, a, sau poziţia 4 în figura 5.1, c. 

Tipul constructiv cel mai reprezentativ de mașină de frezat cu îreză- 
melc este cel prezentat în figura 5.1, a. Scula, freza-melc 7, execută mişca- 
rea de rotație I, reprezentind mişcarea principală de aşchiere şi este ghi- 
dată în lagărele saniei $, cu care execută împreună avansul tangential V. 
În vederea prelucrării roții pe lățimea ei, scula, împreună cu căruciorul 9, 
execută avansul axial JII, paralel cu axa de rotație a semiiabricatului 2, 
de-a lungul ghidajelor verticale ale coloanei 70. Semifabricatul 2, montat 
pe un dorn, împreună cu masa 4, execută mişcarea de rotaţie JI, în scopul 
obţinerii numărului de dinţi pe periferia roții. Reglarea poziției relative 
dintre sculă şi piesă în direcţie radială, precum şi avansul axial, se realizează 
cu mișcarea IV, pe ghidajele orizontale ale batiului 77. 
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Fig. 5.1. Tipuri de maşini verticale de frezat roți dințate cilindrice cu freză-melc. 


Fixarea rigidă a piesei este asigurată de păpuşa mobilă 6, a cărei 
poziție poate fi reglată pe ghidajele coloanei auxiliare 5. Cele două coloane 
10 şi 5 sînt legate la capătul superior cu traversa de rigidizare 7. 

Tipul constructiv din figura 5.1, e este caracterizat prin cei doi mon- 
taţi auxiliari 7 şi 3. Montantul 3 realizează legătura rigidă dintre batiul 
maşinii şi traversa de rigidizare 4, iar montantul 7 poate glisa împreună, 
cu căruciorul 2, executind avansul radial IV, fiind ghidat şi la capătul 
superior de ghidajele traversei 4. 

În figura 5.1, d este reprezentată o variantă constructivă de maşină 
de frezat cu freză-melc, destinată producţiei de serie, la care ciclul de 
lucru, cu excepţia schimbării semifabricatului, se execută automat. Avan- 
sul radial ZV este executat de sculă, împreună cu sania 7, pe ghidajele 
orizontale ale montantului 2, iar avansul axial IIT este executat de către 
piesa montată pe suportul mobil 3. 

La varianta constructivă din figura 5.2, a, piesa de prelucrat este 
montată în poziţie orizontală şi rigidizată după cum rezultă din figură. 
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Fig. 5.2. Tipuri de mașini orizontale de frezat roți dințate cilindrice cu freză-melc. 


Mişcările sînt notate asemănător şi cu aceleaşi semnificaţii ca în figura 5.1. 
Acest tip de maşină nu este răspîndit în ţările europene. 


În vederea prelucrării pieselor lungi, ca cele de tipul arborilor canelaţi, 
sînt construite maşinile de tipul celei reprezentate în figura 5.2, b. Semi- 
fabricatul 2 fiind o piesă lungă, raportat la diametru, are rigiditate scăzută, 
astfel că nu se poate prelucra cu reginuri de aşchiere intense, pentru care 
motiv nici construcţia căruciorului 5 şi saniei portsculă nu are rigiditatea, 
tipurilor de mașini prezentat mai înainte. Semifabricatul 2 execută numai 
mişcarea de rotație TI, de divizare, iar restul mişcărilor sînt executate de 
către sculă şi anume, avansul axial ZI, împreună cu căruciorul 5 şi avansul 
IV, împreună cu sania transversală. Caracteristic la aceste maşini este 
cursa lungă a mișcării III. 

Maşini de frezat roţi dinţate cu freză-melc se produc şi în ţara noastră 
la Întreprinderea Mecanică Cugir, în mai multe variante constructive şi 
dimensionale. Tipurile de bază sint simbolizate cu PD—250; F.D—320 : 
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FD—400; PD—500; PD—800, fiecare din ele avînd diferite grade de 
automatizare, diferite procedee pentru realizarea mişcărilor, a comenzii 
ciclului de lucru etc. 

În figura 5.3 este reprezentată schema cinematică simplificată a ma- 
şinii de fabricaţie românească, tipul PD—320. Maşina este prevăzută cu 
două motoare electrice de antrenare M, şi M, primul pentru lanţul 


Fig. 5.3. Structura cinematică a mașinii de frezat roţi dințate cilindrice cu freză-melc, de fabri- 
cație românească FD-320. 


cinematic al mișcării principale și lanţul de rulare, respectiv de divizare, 
iar al doilea pentru mişcările de avans axial şi tangenţial. Avansul radial 
se obține de la un motor hidraulic M, independent. 
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Mişcarea principală de aşchiere este executată de scula 73, mişcare 
primită de la motorul: M, prin lanţul cinematic format din angrenajele de 
la 2, pînă la 22, inclusiv roţile de schimb a, b, cu ajutorul cărora se ob- 
ţine turaţia corespunzătoare la sculă. În figură, roţile dințate sînt notate 
numai cu indicii literei 2. 

Lanţul cinematic de rulare realizează legătura dintre mişcarea de ro- 
tație a sculei 73 şi mişcarea de rotaţie a piesei 18. Condiţia impusă este 
ca la o rotaţie a frezei-melc 13, piesa 18 să se rotească cu unghiul corespun- 
zător a k dinţi, unde k reprezintă numărul de începuturi la freza-melc. 
Pornind de la sculă, legătura cinematică, este realizată de angrenajele 
212 Zu) 210 Zos Zes 235 Zes Zs, Mecanismul diferențial cu roțile centrale 24, 25 
roţile de schimb e, f, az, bzs C2, d, şi angrenajul mele — roată melcată 
Zie, 29. Numărul de dinţi 2, de prelucrat pe piesă se obţine prin reglarea, co- 
respunzătoare a raportului de transmitere la roţile de schimb. 

În vederea prelucrării dinţilor înclinați, piesa 78 trebuie să execute o 
mișcare de rotaţie suplimentară. Mişcarea suplimentară este preluată de 
la lanţul cinematic de avans, arborele JI și prin roţile de schimb az, b3, 
03, da se transmite la mecanismul diferenţial, unde se însumează cu mişcarea 
de rulare (divizare) de bază. 


Mişcările de avans axial şi longitudinal sînt obţinute de la motorul 
electric M,. Mărimea avansului axial se poate regla cu ajutorul mecanis- 
mului cu cuplaje electromagnetice aflat între arborii roților zi și 2205 
mecanismul nefiind reprezentat în figură. Mai departe mişcarea este trans- 
misă prin angrenajul melcat; 27, angrenajul 222 — 223, cuplajul C,, angrena.- 
jul melcat 32, la şurubul 33, de unde ajunge la mecanismul portsculă ca 
avans axial. 


Avansul tangenţial se obține prin preluarea mişcării de la arborele ZI 
cu inversorul 24 şi printr-un mecanism cu roţi baladoare aflat între roțile 
25 (nu este reprezentat în figură) şi angrenajul melcat 26, de unde se trans- 
mite la arborele TII. Mai departe, prin intermediul angrenajelor 27, 28, 
29, 30 şi a şurubului 31 se obţine ca avans transversal la- sania portsculă. 

Avansul radial se realizează cu un lanţ cinematic inâependent. Avan- 
surile de lucru se obțin de la motorul hidraulic M, de unde printr-un 
angrenaj pinion-cremalieră 34 şi şurubul 35 se transmite ca avans radial 
la masa cu piesa 78. Avansul de apropiere şi îndepărtare rapidă a mesei 
se obţine de la un alt motor hidraulic, nereprezentat în figură. 

Ciclul de lucru, reglat pentru o anumită piesă şi un anumit regim de 
aşchiere, se comandă automat cu ajutorul unui sistem de limitatoare de 
curse. Limitatorul de curse acționează asupra unor microîntrerupătoare, 
componente ale circuitelor electrice, care comandă fazele ciclului de lucru 
al maşinii. 

În continuare, analiza modelului de întocmire a structurii cinematice 
şi a posibilităților de reglare se face pe baza unei structuri generalizate, 
cu un singur motor electric de antrenare, folosit la antrenarea tuturor 
lanțurilor cinematice. Un asemenea exemplu este redat în figura 5.4. 

Structura, cinematică a maşinii de frezat roți dinţate cu freză melc 
trebuie să asigure obţinerea tuturor mişcărilor necesare prelucrării roților 
dințate cu dinţi drepți, sau înclinați, a roţilor melcate şi a arborilor cane- 
laţi. Folosind scule corespunzătoare, cu aceleaşi posibilităţi ale maşinii, 


` 130 


se pot prelucra şi canale elicoidale pe piese cilindrice sau globoidale, şi 
caneluri pe suprafeţe conice. Lanţurile cinematice care intră în componenţa 
structurii unei asemenea maşini sînt următoarele : 

a — lantul cinematic principal care realizează legătura dintre motorul 
electric M și freza-melc, asigurînd turaţiile necesare obţinerii vitezelor 
de aschiere. Mecanismele care fac legătura dintre organele finale sînt con- 
stituite din cutia de viteze şi angrenajele cu roţi dinţate de la 2, la 2; 


Fig, 5.4. Structura cinematică generalizată a unei maşini de frezat roți dinţate cilin- 
drice cu freză-melc. 


b — lanţul cinematic de rulare (de divizare) care realizează raportul 
de transmitere necesar între mişcarea de rotaţie a frezei-mele şi mișcarea 
de rotaţie a piesei, în vederea obţinerii numărului de dinţi pe piesă ; 

c — lanțul cinematic al avansului axial care serveşte la obținerea avan- 
sului paralel cu axa piesei, în scopul prelucrării roții pe lățimea ei; 

d — lanțul cinematic al avansului radial care serveşte la obţinerea 
avansului în direcție perpendiculară pe axa piesei, în scopul prelucrării 
golurilor dintre dinţi, pînă la adîncimea, necesară ; 

e — lantul cinematic al avansului tangential, care serveşte la înaintarea 
sculei în direcție tangenţială față de piesa de prelucrat. Acest avans se 
utilizează la prelucrarea roților melcate cu freză-melc conică, la prelucra- 
rea canelurilor pe suprafaţă conică, la prelucrarea canalului elicoidal pe 
piesă cilindrică, folosind ca sculă un cuţit-roată, şi la prelucrarea roţilor 
dinţate cilindrice prin procedeul în diagonală, în scopul utilizării frezei-mele 
pe toată lungimea ei. 
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Toate aceste trei feluri de avansuri de lucru se exprimă în milimetri 
raportat; la o rotaţie a piesei de prelucrat. În continuare se trece la analiza 
amănunţită şi reglarea acestor lanțuri cinematice. 

Lanţul cinematic al mişcării principale se compune dintr-o grupă de 
mecanisme care transmit mişcarea cu raport de transmitere constant şi 
un mecanism la care raportul de transmitere poate fi schimbat în vederea, 
obţinerii turaţiei rezultată, din viteza de aşchiere dorită. La maşinile desti- 
nate producţiei individuale, sau de serie mică, pentru modificarea turajiei 
se prevede o cutie de viteze cu roţi baladoare sau cu cuplaje cu lamele. 
Deşi scumpeşte maşina, totuşi se utilizează această, soluţie, deoarece schim- 
parea turaţiei frezei apare la intervale scurte şi se reduc timpii auxiliari. 
La maşinile utilizate în producţia de serie şi serie mare, deoarece schim- 
barea turației frezei-melc apare numai la intervale mai lungi, pentru modi- 
ficarea raportului de transmitere al lanţului se folosesc roţi de schimb. 
Garnitura roților de schimb se stabileşte astfel ca să acopere domeniul 
turaţiilor la îreza-mele. 

Lanţul cinematic de rulare (de divizare) se construiește astfel ca să 
realizeze legătura cinematică dintre turația frezei-melc și turaţia piesei 
de prelucrat. Trebuie să realizeze condiţia ca la o rotaţie a frezei-melc, 
piesa de prelucrat să se rotească cu k/2, rotații, unde k reprezintă numă- 
rul de începuturi la freze-melc, iar zp, numărul de dinţi de prelucrat pe 
piesă. Lanţul de rulare cuprinde o ramură a lanțului mișcării principale 
şi anume angrenajele formate din roţile dințate de la 2, la 2. Mai departe 
mişcarea se transmite prin mecanismul diferențial la arborele ZII, la lira 
roţilor de schimb a, b,, &, d, şi apoi la angrenajul melc—roată melcată 
Zus Ziz 

Dacă se ține seamă de indicațiile cuprinse în paragraful 2.22 privi- 
toare la modul și etapele scrierii ecuației cinematice, atunci ecuația cine- 
matică de reglare a lanțului de rulare, care exprimă legătura dintre mişcă- 
rile organelor finale şi raportul de transmitere al lanțului cinematic, are 
forma : 


E P T E A 
Zo Z5 Zs [la b da Zg 


unde n, şi n, este turația sculei, respectiv turația piesei. 
Cunoscînd că raportul turaţiilor şi raportul numerelor de dinţi, la o 
pereche de roți în angrenare, sînt invers proporționale, se poate serie : 


np k 
Ns 2p 
şi dacă pentru produsul rapoartelor de transmitere constante se adoptă : 
Zs Ze Za 22 ĉu _ 
2s. 2s SE u S O, 
Zy Ze Z3 în Ziz 
atunci ecuația cinematică va avea forma : 


La proiectarea maşinilor de frezat roţi dinţate cu, freză-melc, această 
relație se foloseşte la stabilirea numerelor de dinţi a roţilor care transmit 
mişcarea, cu raport constant şi la stabilirea garniturii roţilor de schimb care 
să satisfacă domeniul numerelor de dinţi 2,, propuse a se putea prelucra 
pe maşina proiectată. În timpul exploatării maşinii, relaţia se folosește 
pentru determinarea raportului de transmitere al roţilor de schimb, în 
scopul obținerii numărului de dinţi 2, pe piesă. 

În vederea prelucrării dinţilor înclinați, lanţul cinematic de rulare este 
completat cu o ramură suplimentară. Legătura dintre cele două lanţuri 
cinematice se realizează cu ajutorul unui mecanism de însumare a mişcă- 
rilor. În cazul maşinilor de frezat roţi dinţate, ca mecanism de însumare se 
foloseşte mecanismul diferenţial. 

Principiul generării dinţilor înclinați este reprezentat în figura 5.5, a. 
Dacă la un moment dat scula a fost în contact cu piesa în punctul 4, 
după o rotație a piesei de 360° şi înaintare a sculei cu avansul axial se, 
contactul dintre sculă şi piesă nu va putea fi în punctul B, ci în C. Pen- 
tru aceasta, ori scula va trebui să efectueze o deplasare tangenţială ss 
ori piesa va efectua o rotire suplimentară, corespunzătoare deplasării 
tangenţiale s. În majoritatea cazurilor se foloseşte cea de-a doua cale, 
astfel că lanţul cinematic de rulare se completează cu un lanţ suplimentar 
al mecanismului diferențial. 

Valoarea avansului tangenţial s în funcţie de avansul axial sẹ şi 
unghiul de înclinare a dinților B se exprimă cu relaţia : 

St = Sa ` tg B. 

În cazul dinților drepți, 
pentru ca pe toată periferia 
roții să se îndepărteze așchii 
de grosime Sa, piesa trebuie 
să se rotească cu 360”, ceea 
ce în funcție de parametrii 
cercului de: divizare are va- 
loarea 7: d, unde deste dia- 
metrul cercului de divizare. 
În cazul dinţilor |finclinaţi 
însă, piesa va trebui să se 
rotească cu : 


rd 8. 


Semnul pozitiv este va- 
labil pentru cazul cînd) direc- Fig. 5.5. Parametrii elicii la prelucrarea dinţilor 
ţia de înclinare a dinţilor înclinați. 
coincide cu sensul de rotire a 
roții, iar semnul negativ cînd direcţia de înclinare a dinţilor este opus 
sensului de rotire. 

Cunoscînd. că dintele înclinat face parte dintr-o elice, în ' continuare, 
piesa de prelucrat nu se consideră cu lățimea; b (fig. 5.5, b) ci, cu lăţi- 
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mea Pg a pasului elicei din care face parte dintele roții. Urmărind figura 
5.5, b, se poate serie: 


T- d = Pa d tg B. 
Dacă rotația piesei m’ d 4 s, se exprimă în turații, se obţine: 


ved Ess 8, 
Np = = 1 $ , 
ui rd r-d 
sau 
Sa" tge Sa 
Np = 1 = 14 . 
iii: ARE: E Pa 


Primul termen din membrul drept al ecuației este îndeplinit de lan- 
tul de rulare cu roțile de schimb a, bi; C, dj, din condiţia obținerii numă- 
rului de dinți 2p, calculat similar ca la dinți drepţi. Al doilea termen se 
realizează cu ajutorul lanțului suplimentar al mecanismului diferențial, 
prin lira roților de schimb az, bs, Ca, da. Pentru aceasta se scrie ecuația 
cinematică a lanțului mecanismului diferențial. 

Deoarece rotația suplimentară a piesei se raportează la avansul axial 
al sculei, ecuația cinematică va exprima legătura dintre aceste două 
mişcări. Ca organ de intrare al lanţului este şurubul avansului axial IX 
(fig. 5.4) cu pasul Pae, a cărui turație nsa poate îi exprimată cu relaţia : 


s 
Nge = =, 
Pa 
unde s, este viteza avansului, în mm. 
Organul de ieşire este masa rotativă cu piesa, care execută mişcarea 
suplimentară n; exprimată cu raportul: 


Sa . 
Pr 


Ecuația cinematică care exprimă legătura dintre cele două mişcări 
are forma : 


n = + 


Se 23 (3 Ca Zio Za , _ Sa 
e bau = 
Pa Z7 bs da 29 Zz E 
Dacă se notează : 
218 210 Za 1 
E iai — = 0a 
217 Zə Z2? Pa 
se obține : 
Ga Ca 1 1 


În faza de proiectare a maşinii, ecuaţia dedusă se poate folosi la sta- 
bpilirea numerelor de dinţi a roţilor dinţate care transmit mișcarea cu raport 
constant, astfel ca valoarea constantei C; a lanţului să fie un număr întreg 
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sau cel puțin un număr real. Se mai foloseşte la stabilirea garniturii roților 
de schimb. La exploatarea mașinii, ecuația se foloseşte pentru stabilirea 
raportului de transmitere al roţilor de schimb a, bz, C3, da, în funcție de 
constanta lanțului şi de pasul elicei din care face parte dintele prelucrat. 

Roţi dințate cu dinţi înclinați se pot prelucra şi pe maşini la care 
lipseşte lanțul cinematic suplimentar al mecanismului diferenţial, dar în 
acest caz raportul de transmitere al roților de schimb a, bi, Cy du al 
lanţului de rulare, trebuie astfel stabilit ca să se ţină seamă şi de mișcarea 
suplimentară a piesei, datorită înclinării dinţilor. În acest caz, relația 
utilizată la dinţi drepţi: 


cea sale 
j 22 C 
va obține forma : 
S, 
1 Ga 
i e pe 
tor = — . —— oe 
Zp C, 


Din analiza relaţiei se deduce că raportul roţilor de schimb i’, depinde 
şi de valoarea vitezei avansului axial Se, ceea ce însemnează că, dacă din 
motive tehnologice se impune modificarea avansului axial s,, raportul 
roților de schimb trebuie recalculat. Utilizarea lanţului cinematice supli- 
mentar al mecanismului diferențial elimină acest dezavantaj, deoarece 
raportul de transmitere al roţilor de schimb i+, nu depinde de valoarea 
avansului axial s,- 

Lanturile cinematice ale mișcărilor de avans realizează deplasări în 
direcţie axială, tangenţială și radială, raportate la o rotaţie a piesei de pre- 
lucrat. Pentru scrierea ecuaţiei cinematice a avansului axialse exprimă 
legătura dintre o rotaţie a mesei, respectiv a roții melcate 2,2 și deplasarea 
în direcţie axială a sculei, împreună cu mecanismul portsculă. Ecuația 
are forma : 


1 rot. m2 „18 , 22 , Ca , Žie fu * Pa = Sa. 


Dacă se notează : 


iz „213 Re ro 
5 ne 2a ? 
Žiu ĉia Ži Žig 
se obține : 
Qa Ca i 1 s 
n, = ipa = „Sa 
be da Coa Pa 


Pentru exprimarea avansului radial şi tangenţial se ajunge la relaţii 
asemănătoare. Ecuația cinematică a avansului radial are forma : 


iar ecuatia cinematică a avansului tangential : 


unde: Cə reprezintă constanta lanţului avansului radial ; 
Ca, — constanta lanţului avansului tangenţial ; 
Pr — pasul şurubului radial ; 
Pı — pasul şurubului tangenţial. 

Deoarece pasul şurubului are valoare constantă, poate fi inclus în 
constanta lanţului respectiv. Aici au fost menţionate separat numai cu 
scopul evidenţierii deosebirilor între ecuaţiile cinematice. 

Exploatarea maşinilor de frezat cu freză-mele, în afara reglării lanțuri- 
lor cinematice, presupune și alte operaţii de reglare, de aceea, la proiecta- 
rea maşinii trebuie să se țină seamă și de aceste necesităţi. 

Pe căruciorul mecanismului portsculă, pe lîngă ghidajele rectilinii 
necesare mişcărilor de avans axial şi tangenţial, trebuie să se prevadă și 
posibilitatea rotirii axei frezei-mele în plan vertical, pentru ca direcţia 
elicei dinţilor frezei să fie paralelă cu direcţia dinților de prelucrat. Roţile 
dinţate cilindrice pot avea dinţi drepți sau dinţi înclinați, cu elicea pe 
dreapta sau pe stinga. Deoarece și freza-mele poate avea elicea pe dreapta 
sau pe stinga, vor exista şase posibilităţi de reglare a poziţiei frezei față 
de semifabricat, după cum rezultă din figura 5.6. . 


EAN 
Sr ” i 
A B 


Fig. 5.6. Reglarea poziţiei frezei-melc față de semifabricat. 


Maşinile şi mecanismele prevăzute cu angrenaje cu roți dințate sînt 
supuse unor turaţii tot mai ridicate în condiţii de funcționare tot mai 
liniștită, pentru care motiv se impune ca, în primul rînd, dantura roţilor 
dinţate să fie prelucrată cu precizie cît mai ridicată. Unul din parametrii 
cei mai de seamă care servesc la aprecierea preciziei roților dințate este 
pasul unghiular, deci dispunerea uniformă a dinţilor pe periferia roții. 
Precizia, de realizare a pasului depinde de precizia cinematică a lanțului 
de rulare. Pentru aceasta se impune ca angrenajele componente ale lan- 
ului să fie cît mai precis prelucrate şi montate, să nu existe jocuri între 
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flancurile dinților, între suprafeţele asamblate, să nu existe deformaţii 
ale organelor care transmit mişcările etc. l 

Din studiile teoretice şi experimentale, s-a demonstrat că o influență 
hotăritoare asupra preciziei cinematice a lanţului cinematic o au erorile 
de prelucrare şi de asamblare ale organelor finale ale lanţului, deci a fre- 
zei-melc şi a roții melcate divizoare, de la masa rotativă port-piesă. Pentru 
acest motiv, suprafeţele de asamblare a acestor organe se prelucrează cu 
precizie maximă, angrenajele se prevăd cu soluții constructive care să 
elimine jocurile dintre flancurile dinţilor, iar pentru eliminarea erorilor 
roții melcate de divizare, se prevăd diferite sisteme de dispozitive pentru 
corectarea erorilor. 

Cu maşinile de frezat roţi dinţate cu freză-mele, în mod curent, se 
prelucrează şi dantura roţilor melcate. Se folosese două procedee. Primul 
procedeu, denumit cu avans tangential, necesită o freză-mele de construcţie 
specială, care la un capăt este conică. Mișcările componente ale procesului 
de prelucrare sînt : a — mișcarea principală de aşchiere I; b — mișcarea 
de divizare JI ; c — mișcarea de avans tangenţial III (v. fig. 5.7, a). Al 
doilea procedeu, denumit cu 
avans radial, schematizat în 
figura 5.7, b, foloseşte o freză- 
mele obişnuită cu următoa- 
rele mișcări componente ale 
procesului de prelucrare : a — 
mişcarea principală de aşchi- 
ere I; b — mișcarea de divi- 
zare II; c — mișcarea de 
avans radial TII. 

În cazul cînd pe masa 
rotativă a mașinii, în locul 
roții semifabricat se montează 
o sculă de tipul cuţit-roată, 
iar pe arborele portsculă semi- 
fabricatul unui melc cilindric, 
procedeu reprezentat sche- 
matizat în figura 5.7, e. utili- 
zînd, mişcările procedeului cu 
avans tangențial de la prelu- 
erarea roților melcate, se poate 
prelucra canal elicoidal pe , i Ș 
melcul cilindric. Dacă pearho- Sa a Procedee, de preturare a denturi roților 
rele porisculă se montează globoidal. 
semifabricatul unui melc glo- 
boidal, utilizînd, mişcările procedeului cu avans radial de la prelucrarea, 
roților melcate, se poate prelucra canal elicoidal pe melcul globoidal 
(fig. 5.7, d). 

Pe maşinile de frezat roţi dințate cu freză-mele, asemănător cu pro- 
cedeul prelucrării dinţilor drepţi la roţile cilindrice, se prelucrează şi 
canelurile pe arborii canelaţi. Prelucrarea diferă însă în cazul cînd cane- 
lurile sînt prevăzute pe suprafaţa conică. În figura 5.8 se pot urmări 
parametrii geometrici şi mișcările necesare într-un asemenea caz. Scula 
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utilizată este o freză-melc conică pe toată lungimea ei. Mişcările compo- 
nente ale procesului de prelucrare sînt: a — mişcarea principală de aş- 
chiere I, executată de scula 7; b — mişcarea de divizare II, executată 
de semifabricatul 2; e — avansul "axial III, executat de scula 7; 
d—avansul tangenţial IV, executat tot de scula 7. 

Fiind cunoscut semiun- 
ghiul « al suprafeţelor conice 
pe care se prelucrează cane- 


lurile, semiunghiulțp al coni- 
cității frezei se determină 
cu relaţia : 


unde: AC este cursa efectu- 
ată cu avansul axial III ; 

A'0 — cursa efectu- 

ată cu avansul tangenţial IV. 

Exprimînd aceste curse 

în funcție de turaţia și pasul 


ilor respective, relaţia, 
Fig. 5.8. Prelucrarea canelurilor pe suprafață conică şurubur P , 
cu freză-melc conică. devine : 


etga. 


Din schema cinematică reprezentată în figura 5.4 se poate dedice Se 
raportul turaţiilor n/n se poate exprima şi ca raport al numerelor e 
dinți 27/218 şi se obţine: 


218 Pi 


Din cele de mai sus, se poate deduce că pentru fiecare valoare a 
unghiului « trebuie o freză cu o anumită conicitate f. Acest neajuns 
fi înlăturat dacă în locul roţilor zy, 21, se prevăd roți de schimb. 

Deoarece freza-mele execută şi avans tangenţial, lanțul de rulare 
(de divizare) se reglează ca în cazul prelucrării dinţilor înclinați, şi anume 
cu ajutorul lanţului mecanismului diferențial se însumează 0 mișcare 
suplimentară de rulare, care să compenseze avansul tangenţial. 
fă În cazul maşinilor de frezat dantura, roţilor dințate mari şi foarte mari, 
ponderea maximă a puterii motorului electric de antrenare se consumă 
pentru învingerea, frecărilor. Forţa, de frecare fiind direct proporțională 
cu forţa normală pe suprafaţa de alunecare, este avantajos să se reducă 
acţiunea acestor forțe. La aceste maşini o măsură des utilizată este descăr- 
carea greutăţii mesei, dispozitivul de prindere şi a semitabricatului. Pen- 
tru acest scop se folosesc diferite tipuri de mecaisme. 


semi- 
poate 
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În figura 5.9 este reprezentat; schematizat un mecanism de descărcare 
a mesei cu pirghii, care funcţionează pe principiul cîntarului basculă. 
Forţa de echilibrare G, este dată de greutatea mobilă G, şi se poate regla 
prin modificarea braţului pîrghiei Lẹ. Echilibrarea mecanismului se reali- 
zează cu ajutorul contragreutăţii C, şi angrenajul melc-roată melcată 2. 
Descărcarea se face prin stabilirea valorii forței de echilibrare G,, astfel 
ca pe ghidaje să acţioneze numai presiunea admisă şi rezultă din relaţia : 


„=G0—Gy, 


unde: G reprezintă greutatea ansamblului masă, dispozitiv de prin- 
dere şi semifabricat ; 
G, — greutatea cu care poate fi încărcat ghidajul mesei. 


Fig. 5.9. Mecanism pentru descărcarea mesei. 


. În cazul maşinilor verticale, în scopul descărcării greutăţii mecanis- 
mului portsculă, se folosește soluţia cu contragreutăţi, sau soluţia hidrau- 
lică cu cilindru și piston, la care direcţia de deplasare a organului mobil 
este paralelă cu ghidajele mecanismului portsculă,. 


5.2. MAȘINI DE MORTEZAT LUCRÎND CU CUȚŢIT-ROATĂ 


Maşinile de mortezat dinţii roţilor dinţate cilindrice, lucrînd, cu sculă, 
de tipul cuţit-roată, comparativ cu celelalte tipuri de mașini de danturat 
roţi cilindrice, prezintă unele avantaje. În anumite condiţii tehnologice, 
lucrează cu productivitate mărită şi în afara danturii exterioare drepte 
şi înclinate, cu aceste maşini se pot prelucra, prin rulare, danturi interioare 
drepte sau înclinate, secțiuni poligonale, diferite profile şi cremaliere. 

Aceste maşini se construiesc într-o gamă largă de tipuri constructive 
şi dimensiuni. Clasificarea lor, de obicei, se face după două criterii. După 
poziţia axei semifabricatului și a seulei există: a — maşini verticale, de 
exemplu cele din figura 5.10, a şi b; b—maşini orizontale, de exemplu cea 
din figura 5.10, o, în vedere de sus. Al doilea criteriu se referă la organul 
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care execută mişcarea de îndepărtare dintre sculă și piesă, în timpul cursei 
de retragere a sculei, în scopul evitării frecărilor dăunătoare. După acest 
criteriu există : maşini la care îndepărtarea o execută semifabricatul îm- 
preună cu masa maşinii (fig. 5.10, a) şi maşini la care îndepărtarea o 
execută scula, ca mişcare rectilinie sau de pendulare (fig. 5.10, b). 


Fig. 5.10. Variante constructive ale maşinii de mortezat dantură lucrind cu 
cuţit-roată. 


Mașinile la care îndepărtarea este executată de masă se utilizeazălla 
prelucrarea pieselor mici, deoarece forţele de inerție care apar sînt mici. 
Roţile dinţate mari se prelucrează pe maşini la care îndepărtarea este 
executată de sculă, greutatea subansamblului portsculă fiind constantă. 
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Subansamblurile componente principale și mişcările caracteristice 
procedeului de prelucrare sînt reprezentate pe exemplele din figura 5.10. 
La maşina din poziția a, mişcarea principală I este o mișcare rectilinie 
alternativă, executată de scula Z, împreună cu arborele portsculă 3. 
Principiul prelucrării imită angrenarea a două roți dinţate, dintre care una 
este semitabricatul, iar cealaltă roata materializată de muchiile aşchietoare 
ale sculei în mişcarea de aşchiere. Angrenarea rezultă din mişcarea de 
rotație II, executată de sculă şi mişcarea de rotaţie III, executată de 
masa maşinii 5, împreună cu semifabricatul. 

În timpul cursei de revenire a sculei, pentru a evita frecarea sculei 
cu suprafaţa prelucrată a piesei, masa 5 se îndepărtează cu mișcarea IV, 
care este o mişcare rectilinie alternativă, cu frecvența mişcării principale {I 
a sculei. Pe parcursul primei faze a prelucrării, scula împreună cu căru- 
ciorul mecanismului portsculă 1, execută şi avansul radial V, de pătrun- 
dere pînă la adîncimea golului dintre dinţi. După atingerea adîncimii 
necesare, mişcarea V se întrerupe, iar ciclul de lucru continuă cu restul 
mișcărilor. Maşina este prevăzută cu un mecanism care comandă oprirea 
ciclului de lucru după terminarea prelucrării tuturor dinţilor. 

În vederea prelucrării dinţilor înclinați, un punct de pe muchia aşchie- 
toare a sculei trebuie să descrie o elice, identică cu elicea din care face 
parte dintele roții de prelucrat. Pentru aceasta, mişcarea principală de 
aşchiere I se combină cu mişcarea de rotaţie VI, rezultînd mișcarea eli- 
coidală. La această mașină toate mişcările sînt obţinute de la motorul 
electric 7, de unde se ramifică spre lanţurile cinematice, prin cutia 8. 

În figura 5.10, b este reprezentată vederea laterală simplificată a 
maşinii la, care mişcarea de îndepărtare este executată de sculă. Mișcările 
componente ale ciclului de lucru sînt notate asemănător ca la maşina 
descrisă mai sus. Deosebirea constă în organele. care execută anumitele 
mişcări şi felul mișcării. Prima deosebire, constă în faptul că mișcarea de 
îndepărtare IV este executată prin pendulare de către scula 3, împreună 
cu arborele 2, în jurul articulației 7. Mişcarea de pătrundere radială V 
este executată de masa 4, împreună cu piesa de prelucrat. 

În scopul prelucrării roților dințate de dimensiuni mari, sînt construite 
maşinile la care piesa este montată în poziţie orizontală. Vederea de sus 
asupra unei asemenea maşini este prezentâtă în figura 5.10, c. Pe ase- 
menea maşini, în afară de dinți drepţi şi înclinați se pot prelucra și dinți 
în V. Mişcarea principală de aşchiere I este executată de cuţitele roată 
T şi 1”, împreună cu sania portsculă 2. Angrenarea dintre roata sculă şi 
roata de prelucrat 4, rezultă din combinarea mișcărilor de rotaţie II şi III. 
În timpul curselor de revenire a mișcării de aşchiere Z, cuţitele-roată. 
execută și mişcarea de îndepărtare IV. Mişcarea de pătrundere radială V 
este executată de sculă împreună cu căruciorul 7. Înclinarea dinţilor 
se obţine prin suprapunerea peste mișcarea rectilinie de aşchiere I a unei 
mișcări de rotaţie VI, comandată de la camele spaţiale 5 şi 6. 

În figura 5.11 este reprezentată structura cinematică simplificată a 
maşinii de mortezat cu cuţit-roată, cu evidenţierea lanțurilor cinematice 
ale mișcărilor ciclului de lucru. 

Lanţul cinematic al mișcării principale preia mișcarea, de la motorul 
electric M şi prin roţile de schimb a, b}, o transmisie la mecanismul bielă- 
manivelă 7, de unde pirghia 3, cu sector dinţat, o transformă în mişcare 
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rectilinie alternativă la arborele portsculă 4. Viteza de aşchiere, respectiv 
numărul de curse duble pe minut, se reglează prin roţile de schimb a, bı 
Lungimea, cursei se reglează prin raza culisei mecanismului bielă-manivelă, 
iar poziţiile limitelor cursei sculei cu ajutorul pirghiei telescopice 2. 


îş 


T 


Ge 
i 
° 


k f 


Z3 4 
Fig. 5.11. Structura cinematică a mașinii verticale de mortezat dantură cu 
cuţit-roată. 


Lanţul cinematic de rulare (de divizare) realizează legătura, cinematică 
dintre mişcarea de rotaţie a sculei (n,) şi mișcarea de rotaţie a piesei (n). 
Pornind de la arborele portsculă, lanţul cinematic este compus din angre- 
najul 2, 22, care face legătura la arborele II, angrenajul conic, cu raportul 
de transmitere 1:1 la arborele ŢII, de unde printr-un inversor cu roţi 
conice se transmite la roţile de schimb a, bz, C> și de. Mai departe prin 
arborii V şi VI mişcarea ajunge la angrenajul mele—roată melcată 2, Z4, 
respectiv masa rotativă cu roata de prelucrat, avînd 2, dinţi. 

Ecuația cinematică care exprimă legătura dintre turaţiile organelor 
finale şi rapoartele de transmitere parțiale are forma : 


Za z Ca 23 
ge = hp. 
2 ba do 2 
Dacă se notează produsul rapoartelor parțiale constante : 

Zə 23 
=, 
21 Za 


1142 


şi cunoscînd că raportul turaţiilor într-un angrenaj este invers proporţio- 
nal cu raportul numerelor de dinţi, adică : 


hp 2, 
ny 2 
se obține : 


a Ca nL., 
ba d, 


Lanţul cinematic al mișcării de avans circular. Avansul circular se 
exprimă prin lungimea arcului descris de un punct de pe cercul de divizare 
al piesei de prelucrat în timp ce scula execută o cursă dublă. Reprezintă 
deci grosimea aşchiei desprinsă de sculă la o cursă activă, grosimea măsu- 
rată pe cercul de divizare. Lanţul avansului circular realizează deci legă- 
tura dintre o rotaţie a discului 7 al mecanismului bielă manivelă, deoarece. 
în acest timp se transmite o cursă dublă arborelui portsculă 4, şi rotirea 
piesei de prelucrat cu unghiul corespunzător avansului circular s,  - 

Dependenţa dintre valorile mişcărilor organelor finale ale lanţului 
cinematic şi raportul de transmitere realizat de lanţ, se poate exprima cu 
ajutorul ecuaţiei cinematice de forma : l l 


Zs a z 
1 rot- 1 S-A -in E n: Mp 2p = 8o 
Ze ba 2 


unde m, și Zp reprezintă modulul şi numărul de dinţi la piesa de prelucrat. 
Avansul circular poate fi exprimat şi prin lungimea arcului descris 
de un punct de pe cercul de divizare al sculei, în timpul unei curse duble 
a acesteia. În acest caz ecuaţia cinematică are forma : 
1 roţ-1 2.2.2. T* Ma" Zy = Sa 
Ze bs 2 


unde m, 2, reprezintă modulul şi numărul de dinți la sculă.: 
Dacă se notează : 


25 ĉo 
ENI o ii a, 03, 
Že fi 
se obţine: 
Ga x 1 Re 
— = DER 


Lanţul cinematic al mișcării de avans radial (de pătrundere). În prima 
fază a ciclului de lucru, concomitent cu mişcarea de aşchiere I, mişcările 
de rulare II şi ITI şi mișcarea de îndepărtare IV, are loc şi mişcarea de 
pătrundere V, în vederea pătrunderii sculei pînă la adîncimea golului dintre 
dinţi. În figura 5.12 se poate urmări că pătrunderea are loc în timpul cît 
piesa, de prelucrat 2 se roteşte cu unghiul Bp, între punctele A şi B. Miş- 
carea de pătrundere radială este transmisă de lanţul cinematic, care preia 
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mişcarea de la cama disc K, şi realizează legătura, cinematică pînă la semi- 
fabricat. 

O roată dinţată se poate prelucra cu o singură trecere, cu două sau 
cu trei treceri. În cazul -prelucrării cu două treceri, la prima trecere se 
efectuează eboșarea, iar la a doua trecere finisarea. La prelucrarea cu trei 
treceri, prima trecere, este de eboş, a doua de semifinisare, iar a treia de 
finisare. În funcţie de procedeul de prelucrare adoptat, se utilizează una 
din tipurile de came reprezentate în figura 5.13. 


Fig. 5.12. Mişcările fazei de pătrundere 
la prelucrarea danturii cn cuţit-roată. 


Fig. 5.13. Tipuri de came utilizate pentru obţinerea avansului radial de 
pătrundere. 


În cazul camei din poziţia a, în timp ce tachetul 2 este în contact cu 
cama 7 pe porţiunea dintre punctele A şi B, deci cît timp cama se roteşte 
cu unghiul £,, se comandă pătrunderea sculei cu cursa h, respectiv cu 
adîncimea golului dintre dinţi. Pe porţiunea dintre punctele B si C, 
cama fiind profilată cu rază constantă, nu se transmite avans de pătrun- 
dere (radial). Deci cît timp cama 7 se rotește cu unghiul e, = 360° —ß.— p, 
piesa de prelucrat se rotește cu 360. 

Utilizind tipul de camă din poziţia b (fig. 5.13), la prima trecere 
dinţii roții se prelucrează la adîncimea h. Cît timp cama se roteşte cu 
unghiul f,, piesa prelucrată se roteşte cu unghiul 8, şi are loc pătrunderea 
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sculei la adîncimea h,. Mai departe, cama rotindu-se cu unghiul e, piesa 
se roteşte cu 360°. Unghiul e, rezultă din relaţia : 
a 360° SEE Be— Y i 


Es = 
i 2 


Cînd tachetul 2 ajunge în dreptul punctului C, are loc a doua pă- 
trundere cu adîncimea ka cu care se produce finisarea pe parcursul celei 
de-a doua treceri. Deci la al doilea unghi e, al camei, piesa se va roti 
încă o dată cu 360. 

În mod asemănător se produce şi cu cama din poziţia c (fig. 5.13) 
decit că, după prima pătrundere, cu adîncimea h, cînd piesa s-a rotit 
cu unghiul £,, piesa prelucrată se va mai roti de trei ori cîte 360°. 

Avansul radial se obţine prin acţiunea camei K, (v. fig. 5.11) asupra 
cremalierei 7, de unde se transmite asupra mecanismului portsculă. Lan- 
pul cinematic realizează legătura dintre cama K, şi piesa de prelucrat. 
Ecuația cinematică a lanţului exprimă dependenţa dintre unghiul 6, de 
rotire a camei, căruia îi corespunde rotirea cu unghiul 6, a piesei, sau 
dintre unghiul «e, de rotire a camei şi o rotaţie completă de 360° a piesei. 
Ecuația are forma : 


omis Ea iaz da P E a e 
= Sp 
Z3 Ca Qa by 28 
unde indicele i poate avea valorile 1, 2 sau 3, după numărul de treceri, 
iar unghiul s este exprimat în radiani. 


Notină : 
ua 2 
2 Te ici „1 = 0, 
Z3 2g 
şi 
—— e — = îr, 3 
bz da i 
a cărei valoare rezultă din ecuația lanţului de rulare, se obține : 
Qa . E4 
Da > da 
ba C, 


În cazul cînd ecuația cinematică se scrie exprimînd dependenţa dintre 
unghiurile B, și Bp are forma : 

24 l U 27 
E aa aa 
23 tz, ba 28 

Contactul permanent dintre cama K, și tachetul cremalierei 7 se 
menţine cu ajutorul contragreutăţii & (v. fig. 5.11). 

La cursa de revenire, trebuie ca scula să nu fie în contact cu supra- 
fața prelucrată a flan curilor dinţilor piesei și de aceea se prevede un lanţ 
cinematic și un meca nism care să realizeze mişcarea de îndepărtare dintre 
sculă şi piesă. La tipul de mașină reprezentat în figura 5.11, îndepărtarea 
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o execută piesa, comandată de la cama disc K,. Pentru sincronizarea miş- 
cării de îndepărtare cu mişcarea de aşchiere a sculei, cama K, se montează 
pe arborele Z, de la care se transmite şi mișcarea de aşchiere. 
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Fig. 5.14. Mecanismul arborelui port- Fig. 5.15. Tipuri constructive și reglarea 
sculă. camelor la prelucrarea dinţilor niclinați 
pe mașini lucrind cu cuțit-roată. 


Unul din mecanismele caracteristice al maşinilor de mortezat cu cu- 
țit-roată este subansamblul arborelui portsculă, reprezentat în figura 5.14. 
Cuţitul-roată 7 primeşte mişcarea rectilinie alternativă de aşchiere 
de la pinionul 9, care angrenează cu cremalierea pinolei 2. La partea su- 
perioară arborele portsculă este ghidat de o pereche de came spaţiale 4 
şi 5. Jumătatea 5 este fixată rigid de arborele 6, iar jumătatea 4 în 
butucul roții melcate 2. Mişcarea de rotație în vederea angrenării sculei 
cu piesa de prelucrat se transmite de la melcul £ (z, în fig. 5.11) la roata 
melcată 3 (2 în fig. 5.11) şi prin perechea de came la arborele 6. 

În cazul prelucrării roţilor cu dinți drepţi, perechea de came 4 și 5 
are forma constructivă reprezentată în figura 5.15, a. Suprafeţele de contact 
dintre cele două jumătăţi de camă se află într-un plan axial. La prelucrarea 
dinţilor înclinați, suprafeţele de contact sînt profilate după elice, după 
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cum este reprezentat în figura 5.15, b și c. Astfel cînd cama 5 primeşte 
mişcarea rectilinie, împreună cu arborele portsculă, concomitent se im- 
primă şi o mişcare de rotaţie, rezultînd traiectoria elicoidală. 

Unghiul de înclinare $, al suprafețelor de contact dintre came se 
determină din condiţia egalităţii paşilor elicelor dinţilor piesei și elicelor 
camelor Pp. Se determină cu relaţia (v. fig. 5.15, d): 


Pa de zr. 
tgp. tgp 
de unde: 
de 
tg Be = "tgp, 


unde: d, este diametrul mediu al suprafețelor de contact a camelor; 
d, — diametrul de divizare al piesei de prelucrat. 

Cu maşinile de mortezat roţi dințate, lucrînd cu cuţit-roată, utilizînd 
scule cu profil corespunzător, se pot prelucra secţiuni poligonale exterioare 
sau interioare şi alte profile, prin rulare, de exemplu, came disc ş.a. Două 
exemple sînt date în figura 5.16, unde 7 reprezintă scula, iar 2 semi- 
fabricatul. Mișcările componente ale ciclului de lucru au aceleași semnifica- 
ţii ca în cazurile precedente. 


Fig. 5.16. Exemple de prelucrare pe mașini de mortezat cu cuţit-roată. 


În producţia de serie mare se folosesc maşini speciale, cu cinematică 
mai simplă, la care scula are o construcţie specială. Ciclul de lucru al 
mașinii se realizează pe principiul mişcărilor planetare. Procedeul prelu- 
crării este reprezentat în figura 5.17. Mişcarea principală de aşchiere I, 
ca mişcare rectilinie alternativă, este executată de scula 7. Restul mişcă- 
rilor sînt executate de semifabricatul 2. Prelucrarea dinţilor pe periferia 
roții 2se realizează prin rostogolirea piesei de prelucrat 2 pe dinţii materia- 
lizaţi de muchiile aşchietoare ale sculei 7. Rostogolirea rezultă din com- 
punerea mișcării de rotaţie II a piesei 2 în jurul axei sale de rotaţie, cu 
mişcarea de rotaţie III a piesei în jurul axei geometrice a sculei. 

În prima jumătate a circumferinței sculei are loc faza de eboşare, 
iar pe jumătatea a doua, faza de finisare. Scula 7 pe porţiunea dintre 
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Fif. 5.17. Procedeu de prelucrare cu cuţit-roată special 
cu mișcare planetară. 


-y= | 


Fig. 5.18. Structura cinematică a mașinii de prelucrat roți dinţate cilindrice 
lucrind cu .cuţit-roată. 
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punctele A şi B nu are dinţi. Pe această porțiune se produce schimba- 
rea piesei prelucrate cu un nou semifabricat. 

Mașina orizontală lucrând cu două cuţite-roată (tip SYKES). Pentru 
prelucrarea dinţilor roţilor dințate de dimensiuni mari, sînt construite 
maşinile orizontale, care lucrează cu două cuţite-roată, produse de firma 
SYKES. Se utilizează în special la prelucrarea dinţilor în săgeată (V). 
În figura 5.10, e este reprezentată vederea de sus asupra acestei maşini, 
cu menţinerea principalelor părți componente şi a mişcărilor ciclului de 
lucru. În figura 5.18 se prezintă structura cinematică a acestor maşini. 

Lanţul cinematic al mișcării principale se compune din motorul electric 
M, un mecanism pentru schimbarea vitezei de aşchiere, respectiv a numă- 
rului de curse duble a cuţitelor-roată 4 şi 4'. Mecanismul este montat între 
motorul electric şi arborele I şi realizează raportul de transmitere cp. 
Mişcarea este preluată de discul mecanismului bielă-manivelă 5 şi trans- 
misă saniei 6, care împreună cu suporţii portsculă 7 şi 7’, respectiv cuţi- 
tele Z şi 4' execută mişcarea de aşchiere. Numărul de curse duble se re- 
glează prin modificarea raportului de transmitere icy, iar mărimea cursei 
sculei cu reglarea razei de dispunere a cepului excentric de pe discul 5. 

Lantul cinematic de rulare realizează legătura cinematică dintre mis- 
carea de rotaţie a sculelor Z şi Z’, și mişcarea de rotaţie a roții de prelucrat 9, 
reprezentind angrenarea dintre roata sculă şi roata piesă. Cele două 
cuţite-roată primesc mişcarea de rotaţie de angrenare de la două angre- 
naje mele—roată melcată 1 şi 7'. De aici, legătura cinematică la piesa 9 
se realizează prin arborii III, IIT’, inversoarele cu roţi conice C,, Ci, 
arborele II, VI, lira roţilor de schimb a, bı, C d, arborele VII şi în 
final prin angrenajul mele —roată melcată 8. l 

Pentru scrierea ecuației cinematice se procedează asemănător ca în 
cazul maşinilor verticale. Raportul turațiilor organelor finale se înlocuieşte 
cu raportul invers al numerelor de dinţi la sculă z, şi piesa de prelucrat Zp, 
ecuaţia finală exprimînd dependenţa dintre numerele de dinţi Z, Zp 
constanta lanţului cinematic şi raportul de transmitere al roţilor de 
schimb : 

iz E Ci —2 Li 
Cı 


b d & 

Lantul cinematic al avansului circular realizează legătura cinematică 
dintre o cursă dublă a unei scule şi mărimea arcului descris de un punct 
de pe cercul de divizare al sculei, reprezentînd grosimea aşchiei desprinse 
de sculă la o cursă activă. Lanţul cinematic se compune din discul 5 al 
mecanismului cu excentric, la a cărei rotație cu 360° se transmite o cursă 
dublă a sculei prin arborele Z, lira roților de schimb az, bz, C2, da, arborele IT, 
inversoarele cu roți conice C, şi C^, arborii III, III’ şi angrenajele 
melc—roată melcată 1, T’, la cuțitele 4, 4', unde se culege mişcarea de 
rotație. 

La cursa de revenire a sculelor, pentru a se evita frecarea suprafeței 
de aşezare a dinților sculelor cu flancurile prelucrate a dinților piesei, 
sculele execută independent, mișcări de îndepărtare radială. Aceste miş- 
cări sînt obținute cu ajutorul camelor disc K, K', si Kọ, K’, montate 
pe arborele V. Mişcarea este primită de la arborele IV. Astfel mişcările 
de îndepărtare radială se sincronizează cu mişcările principale de aşchiere. 
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În vederea obţinerii dinţilor înclinați, sau în săgeată (V), sculele 
execută mișcări elicoidale, realizate în mod asemănător ca la mașinile 
verticale. În lanţul roţilor melcate 7, 7” sînt montate perechile de came 
spaţiale 2 și 2' cu ajutorul cărora se combină mişcarea rectilinie de aşchiere 
cu mişcarea, de rotaţie, rezultind mişcarea elicoidală.. 

Cuţitele-roată 4, 4' lucrează prin alternare. Cînd unul se află în 
cursă activă, celălalt se retrage şi invers, 


5.3. MAȘINI DE MORTEZAT LUCRÎND CU CUȚIT-PIEPTENE 


Maşinile de mortezat dinţii roţilor dinţate cilindrice, utilizînd ca sculă, 
cuţitul-pieptene, funcționează pe principiul rulării, imitînd angrenarea unei 
roţi dinţate (roata de prelucrat) cu o cremalieră, materializată de muchiile 
aşchietoare ale cuțitului-pieptene. 

Comparativ cu celelalte tipuri de scule utilizate la prelucrarea roţilor 
dinţate prin rulare, cuțitul-pieptene este cel mai simplu din punct de vedere 
constructiv şi uşor de realizat, dar din cauza procesului de prelucrare dis- 
continuu, structura cinematică a maşinii şi sistemul de comandă al ciclului 
de lucru, devin foarte complicate. Datorită acestui motiv, costul mașinii 
şi al prelucrării sînt ridicate, iar exploatarea şi întreţinerea devin dificile, 
ceea ce a determinat ca aceste maşini să nu se răspîndească prea mult în 
întreprinderi. 

Cu aceste maşini se prelucrează roţi dinţate cilindrice exterioare cu 
dinţi drepţi şi înclinați şi roţi cu dinţi în săgeată (V). În scopul măririi 
gradului de universalitate al acestor mașini, se prevăd dispozitive auxi- 
liare care să permită prelucrarea danturilor interioare şi a cremalierelor 
folosind ca sculă cuțitul-roată. 


Fig. 5.19. Procedee de lucru la mașinile de danturat lucrind cu cuțţit-pieptene. 
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Clasificarea acestor maşini se face după criteriul poziției axei geome- 
trice a piesei de prelucrat, după care se deosebesc două grupe: a — magi- 
nile verticale ; b — maşinile orizontale. Principiul de lucru al maşinilor 
verticale se poate urmări în figura 5.19, a. Cuţitul-pieptene 7 execută 
numai mişcarea rectilinie alternativă de aşchiere I, restul mişcărilor fiind, 
executate de piesa de prelucrat 
2. Rularea rezultă din combina- 
rea mişcării de rotaţie II cu 
mișcarea, de translație 111. După 
acest principiu funcţionează ma- 
şinile de fabricaţie elvețiană 
MAAG. 

Tipul de maşină, cu axa 
geometrică a piesei prelucrate 
în poziţie orizontală, funcțio- 
nează după principiul reprezen- 
tat în figura 5.19, b. De primul 
procedeu se deosebește prin 
faptul că mişcarea de translație 
III este executată de scula 7. 
După acest principiu funcţio- 
nează maşinile firmei SUN- 
DERLAND. 

Subansamblurile compo- Fig. 5.20. Vedere laterală asupra maşinii de 
nente principale şi mişcările danturat lucrind cu cuţit-pieptene. 
ciclului de lucru sint repre- 
zentate în vederea laterală simplificată din figura 5.20, a. Scula, cuțitul: 
pieptene 7, fixat în suportul 2, împreună cu sania 3, execută mişcarea, 
principală de aşchiere 7. În scopul îndepărtării sculei de piesă la cursa, 
de revenire în gol, scula prinsă în suportul 2 execută mişcarea de. 
pendulare IV. Direcţia mişcării de aşchiere I trebuie să fie paralelă cu 
direcţia dinţilor, din care cauză, la prelucrarea dinților înclinați, ghidajele 4 
se înclină în plan vertical cu unghiul elicei din care fac parte dinţii 
roții prelucrate. Piesa de prelucrat 5, montată pe masa rotativă 6, execută 
“mişcarea de rotaţie II şi împreună cu masa 7 execută şi mișcarea de 
translație ZITI. Din combinarea acestor două, mișcări rezultă rularea piesei 
pe cremaliera, sculă. Reglarea poziţiei radiale a semifabricatului faţă de 
sculă se face prin deplasarea căruciorului $ pe ghidajele transversale ale 
batiului 9. 


Ciclul de lucru reprezentat schematizat în figura 5.20, b, cuprinde 
apropierea rapidă a piesei de sculă cu cursa L, între punctele A şi B. La 
această mişcare se preia şi jocul dintre flancurile şurubului şi piuliţei care 
transmit mişcarea de translație JII. Pe lungimea L, între punctele B 
şi C, are loc cursa activă, timp în care se prelucrează 7, 2 sau 3 dinţi. 

n punctul C, sania portsculă 3 se opreşte în poziția limită superioară, iar 
semifabricatul 5 împreună cu masa 7 începe să execute cursa de revenire 
între punctele C şi D. Cursa între punctele C şi D este mai mare decît 
cursa activă, tocmai pentru ca prin apropierea pe lungimea cursei A, B, 
la ciclul următor, să se obțină eliminarea jocului dintre flancurile gurubu- 
lui şi piuliței. 
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Din punctul de vedere al modului de realizare a cursei de revenire, 
se deosebesc două procedee. La primul procedeu cursa de revenire se exe- 
cută ca mişcare de rulare. În acest caz, înainte de începerea ciclului de 
lucru următor, are loc rotirea de divizare a semifabricatului, cu unghiul 
corespunzător numărului de dinţi prelucraţi în timpul fazei active. La a 
doua variantă, rotirea de divizare lipseşte, deoarece cursa de revenire se 
realizează numai cu mişcarea de translație III. 

La prelucrarea roților dințate cu dinţi înclinați se folosesc două pro- 
cedee. La primul procedeu planul în care sînt cuprinse muchiile aşchie- 
toare ale sculei este orizontal, perpendicular pe axa piesei prelucrate. 
Scula are dinţii înclinați cu unghiul elicei 8. Soluţia prezintă dezavantajul 
complicării execuţiei sculei, în schimb se scurtează în mare măsură cursa 
de lucru a sculei, important la intrarea şi ieşirea sculei din aşchie. Prin- 
cipiul este reprezentat în figura 5.21, b. La al doilea procedeu, cuțitul- 
pieptene are construcţie normală, identică cu scula folosită la prelucrarea 
dinţilor drepţi (fig. 5.21, a), dar planul muchiilor aşchietoare trebuie în- 
clinat cu unghiul elicei, după cum rezultă din figura 5.21, o. Scula este 
simplă, în schimb introduce dezavantajul că se măreşte cursa de lucru, şi 
face imposibilă prelucrarea dinţilor blocurilor de roţi dințate, dacă coroa- 
nele dinţate sînt apropiate între ele. 

În figura 5.22 este reprezentată structura cinematică simplificată a 
mașinii de mortezat roți dinţate cu cuţit-pieptene, tip MAAG, fiind for- 
mată din următoarele lanţuri cinematice. 

Lanţul cinematic al mișcării principale realizează mişcarea rectilinie 
alternativă a saniei portsculă 7. Lanţul se compune din motorul electrice 
de antrenare M, de unde mişcarea se transmite prin cuplajul C, şi un 
angrenaj conic la arborele ZI şi apoi în cutia de viteze (0.V.). Cutia de 
viteze conţine un mecanism cu roți baladoare, cu ajutorul căreia se poate 
regla viteza; de aşchiere, respectiv numărul de curse duble ale sculei. De 
la, arborele JI mişcarea se transmite la discul cu cap excentric 2, de unde 
se transformă în mişcare rectilinie alternativă. Mişcarea de aşchiere se 
întrerupe cu ajutorul cuplajului C. 

Lantul cinematic al mișcării de rulare realizează legătura cinematică 
dintre mişcarea de rotație a piesei de prelucrat și mișcarea de translație a 
mesei 9, componentele mișcării de rulare. Rularea se execută cu inter- 
mitenţă și are loc numai în timpul cursei de revenire a sculei. Acest caracter 
al mișcării de rulare creează condiţia obţinerii unei precizii ridicate la pre- 
lucrare, deoarece lanțul cinematic de rulare nu este solicitat de forțele de 
aşchiere. 

Condiţia de bază care trebuie realizată la rulare este ca viteza de de- 
plasare rectilinie a axei geometrice a piesei v,, respectiv a mesei 9, să fie 
egală cu viteza periferică a roții pe cercul de divizare, condiție exprimată 
cujrelaţia : 

v, = Taz, 


unde: r, este raza cercului de divizare a roții de prelu crat ; 
w — viteza unghiulară în mişcarea de rotație a roții. 
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Fig. 5.22. Structura cinematică a mașinii de mortezat dantură cu cuțit- 
pieptene, tip MAAG. 
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Viteza de translație v, este realizată cu şurubul JX, avînd pasul pi 
şi poate fi exprimată cu relaţia : 


U, = ng Du 
unde n, este turatia şurubului IX. 
Viteza unghiulară w se poate exprima şi cu relația : 
Ww = 2: Ngy 


unde n, este turația piesei. 
Înlocuind în relația de bază se obține : 


Ngt * Pie = 2T Ta” hp 
sau : 


hp Pe 


Nsg 2r h Ta 


Urmărind, structura cinematică a maşinii din figura 5.22, se poate 
scrie ecuaţia cinematică a lanțului de rulare, care exprimă legătura dintre 
turaţia şurubului IX (n) şi turaţia piesei n, şi are forma : 

Ns * 20. Ay ei,” 2 = 
şt d b c Za p? 
unde i, reprezintă raportul de transmitere constant al lanțului, fără a 
include raportul angrenajului melc-roată melcată 21, 22. 
Înlocuind în locul turațiilor expresiile deduse mai sus, se obţine: 


a e : Pi 1 2 


—.— = = — m e — e — o 


iz : 
1 9, ie & 


Dacă raza cercului de divizare r; se exprimă în funcție de modulul 
şi numărul de dinţi la roata prelucrată : 


şi dacă în raportul de transmitere constant 1, se includ şi restul de fac- 
tori constanţi se obţine: 


Lanţul, cinematic al avansului circular. Avansul circular se exprimă 
ca lungimea arcului descris de un punct de pe cercul de divizare al roții 
de prelucrat, la o cursă dublă a sculei. Se mai poate deduce şi din numă- 
rul de curse duble necesar prelucrării unui flanc al dintelui. Lanţul cine- 
matic al avansului circular realizează legătura dintre mişcarea principală 
de aşchiere a sculei şi mişcarea de rotație a piesei de prelucrat. 

Deoarece avansul circular face parte din mișcarea de rulare, rezultă că 
şi aceasta este o mişcare intermitentă şi se produce în timpul cursei de reve- 
nire în gol a sculei. Mişcarea se preia de la discul 2, se transmite prin 
arborele III, la arborele IV şi prin discul 3 cu cap excentrice se trans- 
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formă în mişcare pendulară la corpul culisei 4. Mişcarea pendulară este 
transformată de către mecanismul cu clichet 5 în mişcare de rotaţie inter- 
mitentă a arborelui VI. De la arborele VI, prin cuplajul C}, arborele VII, 
cuplajul C,, roțile de schimb a, b, arborele X şi angrenajul melc-roată 
melcată 21, 22, se transmite la piesa de prelucrat. 

Unghiul de rotire à, al piesei depinde de unghiul de rotire ^, al 
discului 5, care la rîndul său depinde de raza r, de pendulare a culisei, 
în raport cu axa articulației V. Raza r, poate fi reglată cu ajutorul şuru- 
bului mecanismului pendular 4. 

Legătura dintre mărimile unghiurilor ^, şi à, a organelor finale ale 
lanţului, în funcție de raportul de transmitere al lanţului, se poate ex- 
prima cu ajutorul ecuației cinematice de forma: 


a 2 
b zə 


unde t, este raportul de transmitere constant al lanţului, fără 2/22. 
Valoarea unghiului à, se poate exprima în funcţie de mărimea avan- 
sului circular s, şi de raza cercului de divizare +, a piesei, cu relația : 


Ta’ Ap = so 


iar raza cercului de divizare 7, în funcţie de modulul piesei m, şi numărul 
de dinţi £,, cu relația : 


Me în” =) 


2 


Făcînd înlocuirile în relația de bază, se obţine: 


Ta = 


b z 2 


Cunoscind numărul de dinți pe roata de clichet 5, unghiul à, poate fi 
exprimat şi în raport de numărul de dinţi peste care trece clichetul la 
cursa de revenire. Cursa de revenire a clichetului corespunde cursei active 
a sculei şi invers. . 

Cuțitul-pieptene nu se poate executa la lungimea necesară pentru ca 
la o singură cursă continnă de rulare să se prelucreze toţi dinții semifabri- 
catului. In timpul unei curse active de rulare se prelucrează numai 7, 2 sau 3 
dinţi, după care mişcarea de rulare se inversează şi are loc revenirea 
saniei 9 în poziţia iniţială. Ciclul de lucru următor, în vederea prelucrării 
grupei următoare de dinţi, începe cu efectuarea rotirii de divizare a piesei 
cu unghiul corespunzător numărului de dinţi ce se prelucrează în cursa, 
activă de rulare. 

Ciclul de lucru al maşinii este comandat de către un mecanism care 
cuprinde un tambur, notat cu 6 în figura 5.22, cu came spaţiale. De-a 
lungul unui ciclu de lucru, tamburul 6 se roteşte cu 360”. Cursa activă de 
rulare, timp în care se prelucrează q dinţi, unde q = 1, 2 sau 3, tamburul 
6 se roteşte cu 4/10 din rotația completă, iar piesa cu gje din circumfe- 
rință. În acest timp cuplajele Ci, C2, 03 şi C; sînt cuplate şi se transmite 
mişcarea principală de așchiere şi mişcarea de rulare activă. Prin cuplajul 
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C cuplat, tamburul 6 primeşte o mişcare înceată de rotaţie. Restul 
cuplajelor C, şi C, sînt decuplate. 

Odată cu terminarea cursei active de rulare, o camă de pe tamburul 6 
comandă, oprirea saniei portsculă şi a mişcării de rulare. Aici intervine 
încă un mecanism, nereprezentat în figura, 5.22, care asigură ca întreru- 
perea mişcării saniei portsculă să se realizeze numai în poziţia limită su- 
perioară, cînd scula nu se mai află în angrenare cu piesa. 

După întreruperea mişcării principale de așchiere, cama de pe tamburul 6 
comandă decuplarea cuplajelor Ci, 02, Ca şi Ce, şi alte came, simultan 
comandă cuplarea cuplajelor C, şi Cs şi se produce mişcarea de revenire 
a mesei. Deoarece cuplajul C, se decuplează, revenirea mesei are loc 
numai cu mişcarea de translație, prin lanţul roţilor de schimb d, e. În 
acest caz nu mai este necesară divizarea în vederea prelucrării grupei 
următoare de g dinți. Divizarea este necesară numai la acele maşini la 
care cursa de revenire cuprinde şi mişcarea de rotaţie a piesei. 

Cuplînd cuplajele C, şi 0;, mişcarea de la arborele I se transmite 
prin transmisia cu curea 7, 8, cu turație mărită, deci atît mişcarea de 
translație de revenire a mesei, cît şi rotirea tamburului 6 se face cu 
viteze mărite. 

Cursa de revenire, pe lungimea cursei active, are loc în timpul în 
care tamburul 6 de comandă se roteşte cu 4/10 din rotația completă. 
Restul de 2/10 de rotaţie a tamburului de comandă seconsumă 
pentru depăşirea, purctului de pornire al rulării active şi revenirea în acest 
punct, în vederea eliminării jocului dintre flancurile şurubului şi piuliţei care 
transmit mişcarea de translație. În figura 5.20, b, punctul de pornire al 
rulării active este notat cu B, iar cursa de depăşire cu L, între punctele 
A şi B. 

Timpul corespunzător celor 2/10 de rotație se împarte astfel, că 
1/10 se consumă depăşirii punctului B cu cursa L, iar restul de 1/10 re- 
venirii din punctul D, respectiv A în punctul B. Pentru efectuarea tuturor 
acestor comenzi intermediare, există, came corespunzătoare pe tamburul 6. 

Odată cu revenirea în punctul B se reia ciclul de lucru pentru prelu- 
crarea următoarei grupe de q dinţi. Pentru aceasta camele corespunzătoare 
comandă decuplarea cuplajelor C, şi Cs şi cuplarea din nou a cuplajelor 
Cı, Ca, O3 și Ce: 

Maşinile de mortezast roți dințate, lucrînd cu cuțit-pieptene, tip MAAC, 
deşi sînt foarte complicate cinematic şi constructiv, pretențioase în ex- 
ploatare și întreținere, totuși datorită gradului ridicat al preciziei cu care 
lucrează, sînt preferate la prelucrarea roților dințate precise. La prelu- 
crarea roților dințate cu module mari se folosesc numai pentru finisarea 
danturii, eboşarea făcîndu-se pe alte tipuri de maşini, de exemplu prin 
frezare cu freză-melc. 


Capitolul 6 
MAŞINI DE PRELUCRAT DANTURA ROȚILOR DINȚATE CONICE 


6.1, MAŞINA DE RABOTAT LUCRÎND CU UN SINGUR CUŢIT (SISTEM BILGRAM) 


La prelucrarea danturii roților conice, rolul cremalierei de referință 
de la roţile cilindrice este preluat de roata plană de referință, care este 
un caz particular de roată conică, la care semiunghiul conului de divizare 
ò = 90°. 

Dantura roții plane de referință, teoretic ar trebui să fie o cremalieră 
sferică, cu profilul flancurilor dinților în evolventă sferică, cu un punct 
de intlexiune și cu raze de curburi diferite. Datorită dificultăților de reali- 
zare practică a danturii în evolventă sferică, aceasta s-a înlocuit cu dan- 
tura în octoidă, la care flancul dinţilor este rectiliniu şi astfel poate fi 
materializat prin muchia tăietoare a unui cuţit de rabotat. Deosebirile 
care rezultă din această înlocuire, sînt infime și nu au o influenţă negativă 
asupra funcționării angrenajelor cu roți conice. 

Astfel, roata plană de referinţă generează profilul dinţilor piesei după 
evolventă şi conferă aceleaşi proprietăți ca și cremaliera de referință şi 
anume : roti dințate conice, care în timpul prelucrării au angrenat separat 
cu aceeași roată plană de referinţă, pot să angreneze și între ele, în condiții 
perfecte de funcționare. 

În cazul roţilor conice trebuie menţionat că fiecare angrenaj cu un 
anumit raport de transmitere are o anumită roată, plană de referinţă. Deci 
o anumită roată plană de referință nu poate servi la prelucrarea dinților 
a două sau mai multe perechi de roți conice cu rapoarte de transmitere 
diferite. Numărul de dinţi zp al roții plane de referinţă se determină în 
funcție de numerele de dinţi ale roţilor în angrenare 2, 22 cu relaţia: 


2p = V22 F 22 +2. 

În procesul de prelucrare se imită angrenarea a două roți dințate 
conice şi anume a roții de prelucrat cu roata plană de referință. in realitate 
roata plană de referinţă este materializată numai printr-un singur dinte, 
sau prin flancurile antiomoloage a doi dinţi învecinaţi. Astfel, pe roata 
de prelucrat, angrenînd cu acest dinte al roții plane, se execută un gol 
dintre doi dinţi sau un dinte. 

Dintele roții plane de referinţă se materializează : a — prin muchiile 
aşchietoare ale unui singur cuţit de rabotat, reprezentat în figura 6.1, a. 
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Dintele se materializează de muchiile cuţitului 7 în mişcarea de aşchiere 
rectilinie alternativă I şi face parte din roata plană de referinţă notată 
cu 2; b — prin muchiile aşchietoare a două cuțite de rabotat, reprezentate 
în figura 6.1, b, şi notate cu 7 şi 7”; e — prin dinţii montați pe suprafața 


A 7! 
go / l Og 


Tr 


FA 
b 


Fig. 6.1. Metode de materializare a dintelui roții plane de referință. 


frontală a unui cap de frezat, procedeu folosit la dinți profilați după arc 
(e cere (CE: 6.1, c); d — prin dinţii montați pe periferia a două discuri 
ig. 6.1, d). 

În figura 6.2 este reprezentat schematizat principiul angrenării piesei 
de prelucrat 7, cu roata plană de referinţă 2, precum şi mișcările compo- 
nente. Piesa de prelucrat 7 execută o mișcare de rotaţie I în jurul axei 
sale şi a doua mişcare II în jurul axei roții plane de referință 2, rezultind 


Fig. 6.2. Mișcările componente ale angrenării roții conice (7). de 
prelucrat cu roata plană de referință (2). 
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rostogolirea piesei 7 pe roata plană 2. La majoritatea maşinilor de prelu- 
crat roţi dinţate conice prin rulare, mişcarea JI este executată de roata 
plană, astfel că rezultă angrenarea celor două roți în locul rostogolirii, ca 
în cazul prezentat în figura 6.2. 

Primele tipuri de mașini construite pentru prelucrarea prin rulare a 
roţilor conice cu dinți drepţi şi înclinați folosesc principiul BILGRAM. 
Succesiunea fazelor cursei active de rulare este redată în figura 6.3. Scula 7 
executînd mişcarea principală de aşchiere, rectilinie alternativă, materia- 


ad 


Fig. 6.3. Succesiunea fazelor cursei active de rulare la rabotarea roţilor co- 
nice cu un singur cuţit (sistem ,BILGRAM). 


lizează un dinte al roții plane de referință. Pe acest dinte se rostogolește 
piesa de prelucrat, executînd mişcarea de rotaţie II şi mișcarea de trans- 
laţie III. Piesa intră treptat în angrenare cu dintele sculă, rezultind un 
gol între doi dinţi. l 

În figura 6.4 este reprezentată schema principală de funcționare a 
maşinii de rabotat roți conice cu un singur cuțit, sistem BILGRAM a 
firmei REINECKER, Cuţitul de rabotat 2 este fixat în sania portsculă 1, 
cu care execută împreună o mişcare de pendulare V, de îndepărtare de 
suprafața prelucrată, pentru a se evita frecarea la cursa de revenire în gol. 

Mişcările componente ale rulării sînt executate de piesa de prelucrat 3, 
montată pe arborele 4. Mişcarea de rotație II, componentă a rulării, 
se transmite prin angrenajul melc-roată melcată 9. Mişcarea III se obţine 
de la mișcarea II prin intermediul a două benzi de oţel 7, care la un capăt 
sînt înfășurate pe sabotul conic 6, iar la celălalt capăt sînt fixate de batiul 
maşinii 10. Conicitatea sabotului 6 este egală cu a conului de divizare a 
piesei 3. Unghiul piciorului dintelui y se reglează prin înclinarea corpului 
batiului 70 în jurul articulației 5. Reglarea se execută cu şurubul &. 

În procesul de lucru, după fiecare cursă dublă a cuţitului 2, piesa 
de prelucrat 3 execută o mişcare de divizare IV, cu unghiul corespunză- 
tor unui dinte. Mişcarea de rulare se execută foarte lent, astfel că după 
rotirea piesei 3 cu 360°, deci după revenirea cuţitului la acelaşi dinte, 
grosimea aşchiei de îndepărtat, măsurată pe diametrul de divizare mare, 
trebuie să nu depăşească valoarea optimă a avansului circular. 

Din ciclul de lucru expus, rezultă că dinţii roții se prelucrează în tim - 
pul unei curse active a mişcării de rulare (II, III). De obicei, prelucrarea 
are loc în trei faze. La prima fază, cu un cuţit simetric se efectuează ebo- 
şarea, iar la fazele a doua și a treia finisarea, celor două flancuri ale golului, 
utilizînd cuțite de rabotat separate, asimetrice. 
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Cu acelaşi principiu constructiv şi funcţional există şi maşini pentru 
rectificarea roţilor conice cu dinţi drepți și înclinați. Deosebirea constă 
în construcţia sculei, care aici este un disc abraziv, cu secţiune trapezoi- 


Fig. 6.4. Schema principală de funcţionare a mașinii de rabotat roţi conice 
cu un singur cuțit (sistem BILGRAM). 


dală la partea activă. De asemenea în construcția saniei portsculă, care 
este prevăzută cu un motor electric pentru antrenarea discului abraziv 
în mişcare de rotație, necesară obținerii vitezei de aşchiere. 


6.2. MAȘINA DE RABOTAT LUCRIND CU DOUĂ CUȚITE 


Maşinile de rabotat lucrînd cu un singur cuţit au capacitate de pro- 
ducție scăzută, pentru care motiv au fost dezvoltate tipurile de maşini care 
lucrează cu două cuțite. Muchiile aşchietoare ale cuţitelor materializează 
flancurile antiomoloage a doi dinţi învecinaţi de pe roata plană de refe- 
Trinţă, cu care angrenează semiiabricatul în timpul prelucrării. 

În figura 6.5, a şi b poate fi urmărit principiul de lucru al maşinii. 
Cuţitele 2 împreună cu snporţii 2' execută mişcări rectilinii alternative pe 
ghidajele radiale ale săniilor 2”. Aceste mișcări se execută cu o anumită 
îrecvență, care să asigure obţinerea vitezei de aşchiere, apropiat de valoa- 
rea optimă şi servesc la materializarea flancurilor dinţilor roții plane pe 
lungimea lor. Angrenarea dintre roata plană de referinţă și roata de pre- 
lucrat are loc din combinarea mişcării de rotaţie II, executată de roata 
plană de referință 7, cu mişcarea de rotaţie ITI, executată de semifabrica- 
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ul 3. Cele două organe finale sînt legate cinematic prin două angrenaje 
melc-roată melcată 5 şi 6 şi un lanţ cinematic cu raportul de trans- 
mitere t, 

Subansamblul mecanismului portsculă şi piesă este reprezentat în 
secțiune axială şi vedere simplificată în figura 6.5, b, urmărindu-se eviden- 
ţierea parametrilor funcționali de reglare. Piesa de prelucrat 3 este rotită 
astfel ca generatoarea conului de divizare să fie paralelă cu planul roții 
plane de referință. 

Unghiul piciorului dintelui y se reglează prin înclinarea saniei 2” 
cu ghidajele radiale, într-un ghidaj circular al platoului 7, sau cu ajutorul 
unui mecanism cu articulaţie şi şuruburi. Similar cu notaţiile din poziția a 
sint notate şi mişcările componente ale ciclului de lucru. În plus este men- 
ționată mișcarea de divizare IV executată de piesa prelucrată. 

Vederea simplificată laterală şi de sus, asupra unei mașini de rabotat 
dantură dreaptă şi înclinată a roţilor conice, lucrind cu două cuțite, este 
reprezentată în figura 6.6. Cu 1 este notat platoul pe care se află săniile 
portsculă şi care execută mişcarea de rotaţie TI, componentă a rulării. 


Fig. 6.5. Scheme de principiu ale maşinii de Fig. 6.6. Vedere simplificată laterală și de sus 
rabotat roţi dințate conice, lucrind cu două asupra mașinii de danturat roţi conice, lucrînd 
cuțite. cu două cuțite. 
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În vederea laterală, păpuşa portsculă 2 şi păpuşa portpiesă 3 sînt repre- 
zentate desfăşurat. Poziţia lor reciprocă normală, apare numai în vederea, 
de sus. Asemenea maşini sînt construite de firmele HEIDENREICH- 
HARBECEKE, GLEASON, MODUL şi cele sovietice 526. 

Structura cinematică a maşinii se compune din lanţurile cinematice 
care transmit mişcările componente ale ciclului de lucru şi mișcările auxi- 
liare necesare comandării ciclului de lucru'automat. Exemplul din figura 6.7 


GD F iz i 
Fig. 6.7. Structura cinematică a mașinii de rabotat roți dințate conice, 
lucrind cu două cuțite. 


cuprinde numai lanţurile cinematice principale, care transmit mișcările 
de lucru. Reprezintă varianta la care toate lanţurile cinematice sînt antre- 
nate de la un singur motor electric. 

Lantul cinematic al mișcării principale preia mișcarea de la motorul 
electric M şi o transmite de la arborele I, prin roţile de schimb a, b, la 
arborele JI. Roţile de schimb servesc la obținerea, vitezei de aşchiere dorite, 
respectiv a numărului de curse duble dorite la cuțite. De la arborele JI, 
prin intermediul a două discuri cu excentric şi a unei biele, mişcarea de 
rotaţie se transformă în mişcare de pendulare, respectiv mişcare rectilinie 
alternativă la cuţitele de rabotat. 

Lanţul cinematic de rulare realizează legătura dintre mișcarea de 
rotație a platoului portsculă, reprezentind, roata plană de referință și miş- 
carea de rotaţie a piesei de prelucrat. Legătura se realizează de la angre- 
najul melc-roată melcată 21; 22, prin arborii V, VI, roţile de schimb a, 
bi, Cu du, arborele VII, mecanismul diferenţial, arborele VIII, roţile de 
schimb, a, ba, Ca; da, arborii IX, X, la angrenajul melc-roată melcată 
25, Ze Lanţul de rulare este antrenat de la motorul electric prin arborele 
III, roţile de schimb a, bs, arborele IV şi un inversor, la arborele VI. 
Inversarea sensului mişcării de rulare se obţine cu ajutorul cuplajului C}. 
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Ecuația cinematică care exprimă raportul dintre mişcările organelor 
finale în funcţie de raportul de transmitere al lanţului are forma : 


npl a. te E “ing” Sa — hp 
da 1 Oa Z4 
unde: np este turația platoului portsculă ; 
np  — turația piesei de prelucrat; 
în — raportul de transmitere constant al lanţului de rulare ; 
x, — raportul de transmitere al roţilor de schimb al lanţului 
de divizare. 


Raportul de transmitere al roţilor de schimb al lanţului de rulare 
rezultă : 


m Ga; 1 1 % 
B A ET N a 
unde i, conţine şi rapoartele constante 2/22 şi 23/24. 
Condiţia de rulare presupune îndeplinirea egalităţii : 


Tp * Wp™= Tp’ Wpis 


unde: r, și ra. reprezintă raza cercului mare al conului de divizare la 
piesă, respectiv la roata plană de referință įv. fig. 6.5); 
Wp Şİ Wp — vitezele unghiulare corespunzătoare. 
Urmărind figura 6.5 şi din condiția de rulare se poate scrie : 


Operînd înlocuirile corespunzătoare, ecuația cinematică devine ı 


Rezultă că raportul de transmitere al roților de schimb al lanțului de 
rulare se determină în funcție de raportul de transmitere constant al 
lanțului, de semiunghiul & al conului de divizare a roții de prelucrat şi 
de raportul de transmitere al roților de schimb ale lanțului de divizare. 


Lantul cinematic de divizare transmite mişcarea necesară divizării 
piesei cu unghiul corespunzător unui dinte. Lanţul intră în funcţiune după 
terminarea prelucrării unui dinte, în vederea prelucrării dintelui următor. 

În timpul efectuării mişcării de rulare, mecanismul diferenţial care 
tace legătura dintre arborii VII şi VIII este decuplat prin decuplarea 
cuplajului C, şi prin blocarea discului D cu ajutorul indexorului F. În 
scopul efectuării mişcării de divizare, se comandă retragerea indexorului 
F şi cuplarea cuplajului C}. Cu aceste comenzi se realizează legătura de la 
arborele VI prin roata R la mecanismul diferenţial. Cuplajul C, este un 
cuplaj de o singură rotaţie, ceea ce înseamnă că după o rotație completă 
se decuplează în mod automat. Simultan cu decuplarea cuplajului ©, 
se comandă şi indexarea discului D cu indexorul F. 

Mişcarea de divizare se realizează ca mișcare suplimentară, care se 
suprapune peste mișcarea de rulare, respectiv de rotire a piesei, cu ajuto- 
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rul mecanismului diferenţial. Lanţul cinematic de divizare transformă 
rotația cu 360° a discului D, într-o rotire a piesei cu unghiul corespunză- 
tor unui dinte. 

Ecuația cinematică care exprimă legătura dintre cele două mişcări 
şi raportul de transmitere al lanţului are forma : 


1r Diy a n, 


sau : 
a d RE RI 
E == în A 
ba da dc, Zp 
unde s-a notat, 
„2 
dc, = laip 5 
24 


şi reprezintă raportul de transmitere constant al lanţului de divizare. 
Lanţul cinematic al avansului circular realizează rotirea piesei cu 
unghiul corespunzător grosimii așchiei care poate fi îndepărtat de cuţit 
la o cursă activă. Cursa activă a cuţitului se obţine la o rotire completă a 
discului cu cep excentric de pe arborele TI, astfel că lanțul avansului cir- 
cular realizează legătura dintre aceste două mişcări. Lanţul cinematic 
leagă arborele II, prin arborii I, III, IV, VI, VII, VIII, IX şi X, de 
angrenajul melc-roată melcată 23, za. Pentru reglarea mărimii avansului 
circular serveşte lira roţilor de schimb a;, b». Ecuația cinematică are forma : 


Le. e. Bg o 
1 rot. II 2 is -in * dat * Mp" Bp = Se 


is, Da 2a 
sau : 
Ca PE Pee E. ARIE: 05 
ba Tr, d Mp' 2p 
unde: tî,  — reprezintă raportul de transmitere constant al lanţului, 
inclusiv constanta r ; 
dz, — rezultă la reglarea lanţului mişcării principale ; 
ian — rezultă la reglarea lanțului de rulare; 
is — rezultă la reglarea lanţului de divizare. 


Maşinile de rabotat roţi dințate conice cu două cuțite se execută în 
diverse variante constructive, în primul rînd, deosebindu-se prin modul 
cum se execută mișcarea, de rulare. La prima variantă, prelucrarea dintelui 
are loc în timpul rulării într-un singur sens. După terminarea cursei active, 
mişcarea, de rulare se inversează şi se execută în gol, după ce s-a efectuat 
o mişcare de îndepărtare a piesei de cuțite. La a doua variantă prelucrarea 
se efectuează în două faze, în timpul celor două sensuri de rulare. La ru- 
larea într-un sens are loc eboşarea, după care se comandă apropierea piesei 
de cuțite, astfel ca în timpul rulării în sens opus să se execute finisarea. 

Sistemul de comandă al ciclului de lucru automat al maşinii se bazează 
pe un mecanism, cu came spaţiale. Una din funcţiile principale este comanda 
cuplajului C, (v. fig. 6.7) care inversează sensul mişcării de rulare. 
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Această comandă determină mărimea unghiului à de rulare a platoului 
portsculă. Unghiul total de rulare A se compune din unghiul à, de la 
planul orizontal în sus şi 22, de la planul orizontal în jos (v. fig. 6.5, a). 
Se urmărește realizarea condiției, ca unghiul à; să fie mai mare decît 
^o, deoarece în cursa superioară de rulare se include şi timpul necesar 
divizării la dintele următor. 

Maşinile de rabotat lucrînd cu două cuțite asigură o capacitate ridi- 
cată de producţie, deoarece cuțitele pot funcționa şi cu peste 500 de curse 
duble pe minut. 


6.3. MAȘINA DE FREZAT LUCRIND CU FREZE DISC 


Maşinile de rabotat fiind, caracterizate prin mişcarea rectilinie alter- 
nativă a cuţitelor, sînt supuse unor puternice solicitări dinamice, care 
constituie și sursă de vibrații. Pentru .evitarea acestui dezavantaj, s-au 
conceput şi construit maşini la care scula este formată dintr-o pereche 
de freze disc, deci mișcarea principală de aşchiere devine continuă, de 
rotaţie. Frezele disc au diametrul cuprins între. 400 ... 500 mm, iar dinţii 
montați astfel că se întrepătrund, cum rezultă şi din figura 6.1, d. 

Din punct de vedere cinematic şi funcţional, mașina de frezat este 
asemănătoare cu maşinile de rabotat lucrînd cu două cuțite. Structura 
cinematică simplificată a mașinii lucrînd cu freze-disc este dată în figura 6.8. 


Fig. 6.8. Structura cinematică simplificată a mașinii de danturat roți conice 
cu dinți drepți, lucrind cu îreze-disc. 
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Lanţul cinematic al mişcării principale transmite mişcarea de la moto- 
rul de antrenare M, prin arborii I, II, III, IV şi IV’ la cele două freze 
disc. Turaţia frezelor, respectiv viteza de aşchiere, se reglează la lira roți- 
lor de schimb a, bı. 

Lantul cinematic de rulare realizează legătura cinematică dintre miş- 
carea de rotație a platoului portsculă 3 şi mișcarea de rotaţie a piesei de 
prelucrat 2. Mecanismele componente ale lanţului sînt : angrenajul melc- 
roată melcată al platoului portsculă 3, lira roţilor de schimb ap, bz, 03; 
d, discul mecanismului divizor 4, cu pinionul de antrenare 5, arborele 
VIII, lira roţilor de schimb a, ba; Ca da, arborele IX şi angrenajul melc- 
roată melcată. Raportul necesar dintre cele două mişcări ale organelor 
finale se reglează la lira roților de schimb a, ba, C3 şi da. 

Lanţul cinematic de divizare este constituit; de ramura lanțului de rulare 
dintre pinionul 5, arborii VIII, IX, X şi piesa 2. Mişcarea de divizare 
se produce în timpul rulării în sens opus a platoului 3, timp în care piesa 2 
continuă să se rotească cu unghiul corespunzător unui dinte sau pentru 
2 dinţi. În scopul prelucrării tuturor dinţilor piesei, numărul de dinți 
2, cu care se roteşte piesa în timpul divizării, trebuie să fie prim faţă de 
numărul de dinţi 2, ai piesei. Raportul de transmitere al lanţului cinematic 
de divizare se reglează prin raportul roţilor de schimb a,, b4, C4 şi da. 

Lantul cinematic al avansului circular realizează legătura dintre tura- 
tia frezelor disc 7 şi turația piesei de prelucrat 2. Pornind de la frezele 
disc 7, legătura este realizată între arborii IV, IV”, III, II, I, V, VI, 
VII, IX şi X la piesa 2. Valoarea avansului circular, respectiv grosimea 
aşchiilor îndepărtate de dinţii frezelor, se reglează prin raportul de trans- 
mitere al roţilor de schimb a, bə. 

Cu excepția schimbării piesei prelucrate cu un nou semifabricat, 
ciclul de lucru al maşinii se comandă automat. 

Maşinile de frezat roţi dinţate conice, lucrind cu freze-disc, au o capa- 
citate de producție mare, deoarece vitezele de aşchiere sînt mult mai mari 
decît la rabotare. 


6.4. MAȘINA DE BROȘAT CU BROȘĂ CIRCULARĂ 


Multiplele avantaje ale broşării, au determinat introducerea procedeu- 
lui și la prelucrarea dinţilor roţilor dințate conice. Scula este broşă circu- 
lară, redată în figura 6.9, cu dinţii 7 montați pe periferia discului 2. 
Dinţii sînt profilaţi după un arc de cerc și grupaţi în trei grupe. Prima 
grupă execută eboşarea, a doua grupă semitinisarea, iar a treia grupă 
finisarea unui gol dintre doi dinţi. 

În timpul unei rotații a sculei are loc prelucrarea unui gol. Ciclul de 
lucru se compune din trei mișcări : a — mișcarea principală de așchiere T, 
de rotație a sculei (fig. 6.9, b); b — mişcarea rectilinie de avans II; 
e — mişcarea de divizare III. 

Pe parcursul efectuării fazei de eboşare, broşa execută şi mişcarea 
rectilinie de avans, paralel cu direcţia fundului golului, parcurgînd distanța 
dintre punctele A și B. În faza de semifinisare, avansu’ rectiliniu are loc 
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între punctele B şi C. În timpul efectuării fazei de finisare, avansul rec- 
tiliniu se execută în sens opus, adică din punctul C în A. 


Pe un sector de 40, broga 
nu are dinţi, porţiune prevă- 
zută pentru efectuarea miş- 
cării de divizare. Scula broşă 
se roteşte continuu, celelalte 
două mişcări fiind, sincroni- 
zate cu mișcarea principală. 

Maşina lucrînd cu broşă 
circulară prelucrează cu pro- 
ductivitate foarte ridicată, 
necesitind sub 10 secunde 
pentru prelucrarea unui gol. 
Dezavantajul constă în difi- 
cultatea executării sculei. Se 
utilizează numai în producția, , a e acut 
de serie mare, în industria 79: 49, Sena, i prietetl e acre și, donturares 
de autovehicule. 

Rotile dințate prelucrate cu acest procedeu nu pot angreva decît cu 
roţi dinţate prelucrat similar, cu broşe circulare construite special pentru 
fiecare roată în parte. 


6.5. MAŞINI DE PRELUCRAT ROŢI DINȚATE CONICE CU DINŢI CURB! 


Roţile dinţate cu dinţi curbi, asemănător cu roţile dințate cilindrice 
cu dinţi înclinați, au un grad de acoperire mai ridicat, asigură un mers 
mai liniştit şi permit transmiterea de momente mari la dimensiuni relativ 
mici a roților dinţate. Se utilizează în special la autovehicule şi în lanţurile 
cinematice ale mașinilor-unelte, la care se cere precizie cinematică ridi- 
cată, de exemplu în lanţurile cinematice de rulare şi de divizare a maşini- 
lor de prelucrat dinţii roților dinţate. 

Pentru profilarea dinților de-a lungul lor, se folosesc următoarele 
curbe : a — arcul de cerc; b — arcul de epicicloidă alungită; e — arcul 
de spirală ; d — arcul de evolventă. Pentru realizarea fiecăreia din aceste 
curbe, există tipuri diferite de maşini, care lucrează pe principii relativ 
asemănătoare, deosebirile mai evidente apărînd din construcția sculelor. 

Clasificarea tipurilor de maşini se face după forma curbei realizate 
şi după modul cum se execută divizarea. După forma curbei principalele 
tipurile de maşini sînt următoarele : a — maşini pentru prelucrarea dan- 
turii în arc de cerc, produse de firmele GLEASON, MODUL şi Sovietice 
528, 525; b — maşini pentru prelucrarea danturii în arc de epicicloidă, 
sau hipocieloidă alungită, dantură denumită eloidă, iar maşinile sint 
cunoscute sub denumirea SPIROMATIC, produse de firma OERLICON ; 
c — maşini pentru prelucrarea danturii în arc de spirală, produse de firma 
FIAT; d — maşini pentru prelucrarea danturii în are de evolventă, dan- 
tură denumită paloidă, mașinile fiind produse de firma KLINGE LNBERG. 
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După modul cum se execută divizarea, mașinile se împart în două grupe : 
a — cu divizare discontinuă ; b — cu divizare continuă. 

Maşinile care prelucrează în arc de cerc, uitlizează scule care materia- 
lizează un dinte al roții plane de referinţă în formă de cerc. În timpul 
prelucrării, semifabricatul angrenează cu acest dinte, rezultind un gol pe 
semifabricat. În funcţie de poziţia reciprocă dintre sculă şi semifabricat, 
se obțin trei tipuri de dantură. Aceste tipuri apar dacă unghiul 8 dintre 
tangenta la dinte, în punctul de mijloc pe lungimea dintelui şi direcţia 
razei dusă în acest punct, este negativ (fig. 6.10, a), pozitiv (fig. 6.10, b), 
sau zero (fig. 6.10, c) denumită dantură ZEROL. 


Fig. 6.10. Tipuri de dantură cu profil în arc de cerc. 


Un caz particular prezintă dantura hipoidă, la care axele geometrice 
ale roţilor în angrenare se află în plane diferite. SI) CR 

Urmărind figura 6.11 se poate deduce condiția ce trebuie îndeplinită 
pentru a se obține o grosime constantă de-a lungul dintelui, cu relaţia : 


LL cos Be, pe cercul exterior şi, 
2 2 
D 
Ta Er cos f,, pe cercul interior, 
2 2 


Fig. 6.11. Parametrii geometrici la dantura în arc de cerc. 
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unde : P şi Pin este pasul normal pe cercul exterior, respectiv interior ; 


P. şi P, — pasul aparent (periferic) pe cercul exterior, respec- 
tiv interior şi se determină cu relaţiile : 

(Do 27 - Re 
Zp 
PZ 

P, 22m: k, 
Zp 

unde: 2, este numărul de dinți ai piesei ; 


Be Şi B; — unghiul de înclinare al dintelui pe cercul exterior, res- 

pectiv interior. 
Trebuie îndeplinită şi condiția, ca grosimea dintelui să fie constantă pe 
lungime, atît la piesă cît și la roata plană de referință, astfel că se poate scrie : 


Pan = Pin = Pe COS Be = P,’ cos fu. 
Făcînd înlocuirile pentru P, şi P, se obţine: 
cospe Pi Ri, 
cosß: P, R, 


Se poate deduce că raportul cosinusurilor unghiurilor de înclinare la 
capetele dintelui este invers proporțional cu raportul razelor. 

Pentru valorile date ale parametrilor roții plane de referință şi a 
unghiului de înclinare $ dorit la raza medie Pm, se determină centrul roții 
sculă O, faţă de centrul semifabricatului O, prin intermediul distanţei pe 
orizontală H şi pe verticală V. În baza figurii 6.11, b, se poate scrie: 


Ra —H 

S 

Pentru componenta verticală se poate scrie relația : 
V = R,” cos B. 


Gradul de acoperire, corespunzător unghiului de centru p, se poate 
exprima prin mărimea arcului a, măsurată pe cercul exterior al roții. Se 
recomandă să se folosească valoarea : 


a = (1,3 ... 1,5) Pa 


unde P, este pasul aparent pe cercul exterior al roții. 


În figura 6.12 este reprezentată vederea laterală simplificată asupra 
unei maşini de prelucrat dantura roților conice după arc de cerc. Scula 7, 
care este un cap portcuţit, execută mişcarea de rotaţie II, componentă 
a angrenării cu roata de prelucrat 3, care execută cealaltă componentă 
a angrenării, mişcarea de rotaţie III. 

Păpuşa portpiesă, respectiv axa roții 3, este reprezentată desfăşurat. 
În realitate ea este rotită în jurul axei verticale 0—0', astfel ca genera- 
toarea conului de divizare a roții 3 să fie cuprinsă în planul tangent ver- 
tical la generatoarea conului de divizare a roții plane de referinţă. În acest 
caz conul de divizare are unghiul la vîrf de 180%, deci este un plan. 


sin 6 = 
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La finele cursei active de rulare, timp în care s-a prelucrat un gol 
dintre doi dinţi învecinaţi, piesa 3, împreună cu păpuşa portpiesă se 
îndepărtează de sculă, cu mişcarea IV, după care se inversează mișcarea, 
de rulare, în scopul reluării ciclului de lucru. În timpul rulării de revenire, 
piesa, 3 primește mișcarea de divizare, cu unghiul corespunzător unui dinte. 


Fig. 6.12. Vedere exterioară laterală simplificată asupra mașinii 
de prelucrat dantură conică în arc de cerc. 


Două tipuri de scule utilizate la prelucrarea danturii în arc de cere 
sînt reprezentate în figura 6.13. În poziţia a, capul portcuţite este unitar, 
avînd montate cuţitele 7, 2, 3... pe un cerc. Partea activă a cuţitelor 
este trapezoidală. În poziţia b este reprezentată scula folosită la mașinile 


Fig. 6.13. Tipuri de scule utilizate la prelucrarea danturii in arc de cerc, 


MODUL, care lucrează după procedeul KURVEX. Scula se compune 
din două capete port-cuţite 7 şi 7', care se rotesc independent, mişcările 
I, I', după axe paralele. 
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Structura cinematică a maşinii de prelucrat dantură în arc de cere 
este asemănătoare cu cea a maşinilor de prelucrat dinţi drepţi la roţile 
conice, lucrînd, cu două freze disc. În formă simplificată se prezintă în 
figura 6.14. 

Lantul cinematic al mişcării principale transmite mişcarea de rotație 
la capul porteuţite 1, cu turajia rezultată din viteza de aşchiere. Mişcarea 
se preia de la motorul de antrenare M şi este transmisă prin arborii I 
şi II. Turaţia poate fi reglată prin schimbarea roților de curea d,, de. 


Fig. 6.14. Structura cinematică simplificată a mașinii de prelucrat dantură conică în 
arc de cerc. 


Lantul cinematic de rulare realizează legătura dintre rotirea platoului 7 
şi rotirea piesei de prelucrat 6, prin intermediul angrenajelor dintre 
arborii VIII, VII şi VI. Raportul de transmitere al lanţului se reglează 
cu roţile de schimb a,, bi. 


Lanţul cinematice de divizare asigură rotirea piesei de prelucrat 6 cu 
unghiul corespunzător unui pas, în timpul rulării de revenire în gol al 
platoului 2. În acest scop, după terminarea cursei active a rulării şi după 
îndepărtarea, piesei 6 de scula 7, se comandă cuplarea cuplajului C spre 
stînga. Astfel, mișcarea de la arborele VII se transmite la arborele VIII 
în sens inversat şi la roțile de schimb as, b2, care transmit la mecanismul 
diferențial o mişcare suplimentară. Această mişcare suplimentară este 
însumată, de către mecanismul diferenţial şi transmisă prin arborii V si 
VI la piesa 6. Mărimea unghiului de rotire pentru divizare se reglează 
eu roțile de schimb az, ba. 

Lantul cinematic al avansului circular realizează legătura dintre miş- 
carea principală de aşchiere a sculei 7 şi mișcarea de rotaţie a piesei 6. 
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Avansul circular se exprimă prin mărimea arcului descris de un punct 
de pe cercul mare al conului de divizare a roții 6, în timp ce scula 7 se 
roteşte cu 360” şi reprezintă grosimea așchiilor desprinse de cuțite. Lanţul 
se compune din angrenajele care fac legătura dintre arborii II, I, IH, 
IV, V, VI şi arborele portpiesă.. Mărimea avansului circular se reglează 
cu roţile de schimb aş, bz. 

La maşinile care prelucrează dantura conică în arc de cerc, utilizînd 
scule de diferite construcții şi cu diferite moduri de ascuţire, se aplică 
o serie de procedee de prelucrare. 

a. Procedeul unilateral. Dinţii roții plane de referință au flancurile 
antiomoloage (flancul convex şi flancul concav), obţinute cu aceeaşi 
rază de curbură. Dantura prelucrată cu astfel de scule asigură o angrenare 
perfectă. Dezavantajul constă în faptul că sînt necesare două capete port- 
cuțite pentru prelucrarea aceleași roţi, ceea ce reduce mult capacitatea de 
producţie a mașinii. 

b. Procedeul bilateral simplu. Se aplică numai la roata mare din pere- 
chea de roți dinţate conice în angrenare. Dintele roții plane de referință 
are flancurile obţinute cu raze diferite. Prelucrarea are loc folosind un 
singur cap porteuţit. Dezavantajul apare la prelucrarea roții mici, la care 
se impune utilizarea a două capete portcuţite, deci trebuie prelucrate cu 
procedeul unilateral. Rezultă că pentru prelucrarea unei perechi de roți 
conice în angrenare, sint necesare trei capete portcuţite. Unul pentru roata 
mare şi două pentru roata mică. În producţia de serie se rezolvă folosind. 
trei mașini pentru cele trei scule, rezultind astfel o productivitate ridicată 
la prelucrare. 

c. Procedeul bilateral compus foloseşte aceeaşi sculă pentru prelucrarea 
ambelor flancuri la cele două roți în angrenare. Dezavantajul constă în 
faptul că, teoretic, angrenarea este punctiformă, practic pe o suprafaţă 
mică, din care cauză apar presiuni specifice mari, deci uzuri accentuate. 
Are însă şi o latură pozitivă şi anume că angrenajul nu este sensibil la 
eventuale erori de prelucrare şi de montaj. Pericolul angrenării la capetele 
dinţilor este mai mic. 

d. Procedeul JOBBING este de fapt procedeul bilateral simplu, aici 
însă parametrii roţilor de prelucrat sînt normalizați în scopul reducerii 
garniturii de scule. Pentru unghiul de angrenare se folosește 16°, pentru 
unghiul de angrenare al dinţilor 35°, iar ca număr minim de dinţi 9. 

e. Procedeul UNITOOL prelucrează cu un singur cap portcuțite flan- 
curile ambelor roți în angrenare. Flancurile cuţitelor sînt profilate după 
un arc de cerc, cu centrele razelor de curbură în puncte diferite. Din acest 
motiv, cele două flancuri antiomoloage se prelucrează separat. Capul 
portcuțit se regiează diferit pentru cele două maşini, în schimb asigură o 
angrenare perfectă. 

î. Procedeul FORMATE este de fapt o broşare circulară, asemănă- 
toare cu broşarea circulară a danturii drepte la roțile conice. Broşa are 
dinții dispuşi pe un cerc, pe suprafaţa frontală a capului portcuţit. Cuţitele 
lucrează alternativ pe cite un flanc al golului dintre doi dinţi învecinați. 
Ultimele două cuțite execută finisarea. La o rotaţie completă a capului 
portcuțite se prelucrează un gol. 
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Între ultimul dinte şi primul, există un interval, necesar pentru 
executarea divizării. Astfel se asigură rotirea eontinuă a capului portcu- 
ţite, divizarea fiind sincronizată cu mişcarea principală de broşare. Pro- 
cedeul asigură o productivitate foarte ridicată, dar se aplică numai la 
prelucrarea dinților roții mari, a coroanei. 

Dinţii roții mici, ai pinionului de atac, se prelucrează pe maşini prin 
rulare. Dar şi aici rularea este executată numai de pinion, capul port cuțite 
executind numai mişcarea de așchiere, fără rulare. 

Cu această metodă se prelucrează dinţii pinionului de atac şi ai coroa- 
nei din diferenţialul autovehiculelor. 


Mașina care prelucrează în are de epicieloidă, sau hipocicloidă alungită 
este produsă de firma elveţiană OERLIKOPN, denumită SPIROMATIC. 
Dantura poartă denumirea de eloidă. Din punct de vedere cinematic și 
funcţional este asemănătoare cu maşinile care prelucrează în arc de cerc, 
deosebirea constind în construcţia sculei şi în executarea mișcării de 
divizare. 

Scula, reprezentată în figura 6.15, este un cap portcuţite 7, care pe 
suprafața frontală are montate un anumit număr de grupe de cuțite. 
Cuţitele 2 sînt dispuse după un arc de spirală 3. Fiecare grupă se compune 
din două sau trei cuțite. În cazul cînd sînt trei cuțite, primele două pre- 
lucrează flancurile aceluiaşi gol, iar ultimul fundul golului. 

În figura 6.16 este reprezentat schematizat principiul de funcţionare 
al maşinii. Mişcarea de rotație I a capului porteuţite este legată cinematic 
cu mişcarea de rotaţie II a piesei de prelucrat 2, astfel ca în timpul rotirii 


Fig. 6.15. Capul port-cuţite dela Fig. 6.16. Procedeul prelucrării dinți- 
mașina SPIROMATIC. lor in arc de epicicloidă alungită folosit 
la mașinile SPIROMATIC. 


capului portcuţit Z cu unghiul la centru corespunzător unei grupe de 
cuțite, piesa de prelucrat 2 să se rotească cu unghiul corespunzător unui 
dinte. Rezultă că fiecare grupă de cuțite prelucrează un gol dintre doi 
dinţi. Deoarece capul portcuţite are mişcare continuă, rezultă că şi divi- 
zarea este continuă. Simultan cu aceste mişcări mai are loc şi mişcarea de 
rulare, în vederea pătrunderii cuţitelor pînă la adîncimea golului dintre dinţi. 

Ca urmare a procedeului continuu al prelucrării, aceste mașini au o 
capacitate de producţie ridicată. 
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Mașina care prelucrează în are de spirală are ciclul de lucru asemănă- 
tor cu ciclul maşinilor SPIROMATIC. Deosebirea constă numai în con- 
stracţia capului portcuţite. Asemenea maşini produce firma FIAT. Capul 
portcuţite 7, reprezentat în figura 6.17, are pe suprafaţa frontală o sin- 
gură grupă de cuțite 2, dispuse pe o spirală 3. Pasul spiralei P este egal cu 
pasul dinţilor roții de prelucrat. Mişcarea de așchiere I a capului porteuţite 


Fig. 6.17. Capul port-cuţite de la Fig. 6.18. Procedeul prelucrării la maşinile 
mașina FIAT KLINGELN BERG, cu îreză melc conică. 


este legată cinematic de mişcarea de rotație a piesei de prelucrat, astfel ca 
unei rotații cu 360° a capului portcuţite să-i corespundă rotirea cu un pas 
unghiular a roții de prelucrat. Simultan cu aceste mişcări mai are loc rula- 
rea în vederea pătrunderii sculei la adîncimea golului dintre dinți. 

Maşina care prelucrează în arc de evolventă alungită este produsă de 
firma Klingelnberg, dantura fiind denumită paloidă. Scula utilizată este 
o freză-melc conică. 

În figura 6.18 sînt reprezentate principiul procedeului de prelucrare 
şi mişcările ciclului de lucru. Freza-mele conică 7 execută mişcarea de 
rotaţie 7, care în primul rînd, serveşte ca mişcare principală de aşchiere și 
apoi, împreună cu mișcarea de rotație II a piesei de prelucrat, serveşte la 
generarea arcului de evolventă. Punctele A, B şi C de contact cu piesa 
de prelucrat 2, materializează puncte ale evolventei dinţilor roții plane de 
referinţă, cu care angrenează piesa 2. 

In timpul rulării, freza-mele prelucrează dinţii roții de la cercul exte- 
rior spre cercul interior. Divizarea este continuă, iar pătrunderea la 
adincimea golului are loc în baza rulării. Pentru a realiza contactul locali- 
zat între flancurile conjugate ale roţilor în angrenare, îreza-melc conică are 
generatoarea puţin concavă, ca rezultat, grosimea dinţilor micşorindu-se 
spre cele două capete. 


Capitolul 7 
MAŞINI! DE FINISAT DANTURA ROȚILOR DINȚATE CILINDRICE 


7.1. MAŞINI DE SEVERUIT 


Maşinile de şeveruit se caracterizează, în primul rînd, prin scula de- 
numită şever. De asemenea şi printr-o structură civematică relativ simplă, 
deoarece mişcările necesare ciclului de lucru sînt puţine la număr şi simple. 
Pentru şeveruirea roților cilindrice se folosesc maşini care lucrează cu 
şever-disc, iar la roțile melcate, maşini care lucrează cu şever-melc. 


Procedeul prelucrării se bazează pe alunecarea care există între flan- 
curile în contact, ce apare la angrenajele elicoidale. Rezultă că între roata 
şever şi roata, de prelucrat există mereu o angrenare elicoidală. În figura 7.1 
este reprezentată poziţia reci- 
procă dintre scula şever 7 şi 
roata de prelucrat 2. Dacă piesa 
are dinţii înclinați cu unghiul £,, 
unghiul de înclinare $,al șeveru- 
lui trebuie astfel ales, ca unghiul 
rezultat ò să fie în jur de 15. 
Mişcarea de aşchiere rezultă din 
mişcarea de alunecare dintre 
flancurile dinţilor în contact, iar 
viteza de aşchiere din viteza de 
alunecare, care depinde de tura- 
tiile sculei, respectiv ale piesei 
-Şi din parametrii acestora. 

În cazul avgrenajului eli- l 
coidal, teoretic, există contact Fig. 7.1. Principiul și mişcările la șeveruirea roți- 
punctiform, iar practic, pe o su- lor dințate. 
prafață mică. Pentru a se obține 
prelucrarea roții pe toată lățimea ei, are loc avansul longitudinal s:. 
Grosimea, prescrisă a dinţilor se obţine prin apropierea radială dintre 
sculă şi piesă cu avansul radial s,. 

Din punct de vedere constructiv şi funcțional, maşinile de şeveruit 
pot fi clasificate după diverse criterii. După poziția reciprocă dintre sculă 
și piesă există : a — maşini la care scula se află deasupra piesei de pre- 
lucrat; b — maşini la care scula se află la spatele piesei de prelucrat. 
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După poziția axei la rotaţie a semifabricatului există : a — maşini orizon- 
tale; b — maşini verticale. Maşinile verticale se folosesc la prelucrarea, 
roţilor dinţate de dimensiuni mari. 

Vederea din faţă simplificată asupra unei maşini de şeveruit este 
redată în figura 7.2, unde sînt menţionate părţile componente principale 
şi mişcările ciclului de lucru. Păpușa port-sculă 7 conţine lanţul cinematic 
al mișcării principale Z, ca mișcare de rotație, executată de scula 2 în 
ambele sensuri, în vederea prelucrării celor două flancuri ale dinţilor. 


Fig, 7.2. Vedere exterioară simplificată asu- Figa 7.3. Structura cinematică simpliii- 
pra unei mașini de șeveruit. - cată a mașinii de şeveruit, 


Roata de şeveruit se montează între virfurile păpuşilor 3 şi 4. Pentru 
crearea forței necesare desprinderii aşchiei, semifabricatul este îrînat, de 
obicei, pe cale hidraulică. Avansul longitudinal II este executat de masa 5, 
iar cel radial III, tot de masa 5, împreună cu mecanismul 6, care gli- 
sează pe ghidajele verticale ale batiului ?. 

În figura 7.3 este reprezentată simplificat structura cinematică a 
maşinii de şeveruit. Lanţul cinematic principal transmite mişcarea de la 
motorul de antrenare M,, la scula 3. Turaţia sculei se reglează cu roţile 
de schimb a, d. Unghiul de înclinare dintre axele sculei 3 şi piesei de 
prelucrat 4 se obţine prin rotirea axei sculei cu ajutorul angrenajului 
melc-roată melcată 2. Lanţul cinematic al avansului longitudinal leagă 
motorul de antrenare M, de şurubul 6. Mărimea avansului longitudinal 
se reglează cu raportul roților de schimb a, b>. Mişcarea de avans radial 
se preia cu arborele IV şi printr-un mecanism cu excentric ô şi un meca- 
nism cu clichet 9, se transmite la şurubul 70. Valoarea avansului radial 
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se reglează prin modificarea razei de dispunere a cepului excentrice de pe 
discul 8. 

În scopul obţinerii dinţilor cu flancurile bombate, maşina de şeveruit 
este prevăzută cu un dispozitiv, notat cu 7 în figura 7.4, care serveşte 


Fig. 7.4. Dispozitiv pentru obținerea dinţilor bombaţi. 


la imprimarea unei mişcări de pendulare JII. Diferenţa dintre grosimea 
dintelui la capetele şi grosimea la mijloc, se reglează prin unghiul a al 
ghidajelor 2. 

Un mare dezavantaj al acestui procedeu, constă în faptul că nu pot 
fi şeveruite roţi dințate călite. Acest dezavantaj este eliminat de maşinile 
care utilizează ca sculă un şever confecționat din material abraziv. Principiul 
de funcționare al acestor maşini este asemănător cu cel descris mai înainte. 


7.2. MAŞIN! DE RECTIFICAT DINȚII ROȚILOR DINŢATE CILINDRICE 


Tehnica nouă pune probleme tot mai exigente față de maşini, pentru 
care motiv, roţile dințate din componenţa acestora sint supuse unor soli- 
citări puternice, la viteze care ajung pînă la 50 metri pe secundă. Aceste 
condiții de exploatare presupun o prelucrare foarte precisă şi îngrijită a 
roţilor dințate. Dintre toate metodele de finisare a dinților roţilor dințate, 
şeveruire, rodare, rulare, rectificare, rectificarea este metoda care poate 
corecta toate felurile de erori, de dimensionare, de divizare, de simetrie, 
de formă, de înclinaţie, de conicitate, de calitate a suprafeței, rămase după 
operaţiile anterioare. Prin rectificare, aceste erori pot fi reduse pînă la 
valori de 3...5 miimi de milimetru. Avantajul rectiiicării constă şi în 
faptul că se poate aplica şi roților dințate tratate termic. 

Clasificarea maşinilor de rectificat roţi dințate se poate face după 
felul roţilor de prelucrat, sau după principiul de prelucrare. După felul 
rotilor de rectificat există maşini de rectificat roți dinţate cilindrice, roți 
conice, cremaliere etc., sau maşini pentru rectificarea dinţilor drepţi, 
dinților înclinați, dinţilor curbi. După principiul de prelucrare se deosebesc 
maşini de rectificat roţi dinţate prin copiere şi prin rulare. 

Maşinile care lucrează pe principiul copierii cu discuri de formă, 
“au o structură cinematică simplă. Principiul este asemănător cu frezarea 
dinților cu freze-dise modul. Profilul părţii active a discului abraziv este 
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identic cu profilul golului dintre doi dinţi (fig. 7.5, f), care se realizează 
cu un mecanism cu pantograf, cu vîrfuri de diamant. Discul abraziv exe- 
cută mișcarea principală de aşchiere, iar mișcările de avans pot fi executate 
atit de sculă, cît şi de piesa de prelucrat şi anume, mișcarea de avans lon- 
gitudinal în lungul dinţilor şi avansul de pătrundere radială pentru obți- 
nerea grosimii dinţilor. Avansul longitudinal este o mişcare rectilinie 


Fig. 7.5. Procedee de rectificare a roţilor dințate. 


alternativă, iar avansul radial, o mişcare intermitentă, care are loc 
după o rotație completă a roții. După o cursă dublă a avansului longitu- 
dinal se execută mișcarea de divizare la golul următor. Precizia de divi- 
zare depinde de precizia mecanismului de indexare în poziție corectă. 


Maşinile care lucrează după principiul copierii, folosesc şi metoda 
cînd discul prelucrează numai un singur flanc al golului (fig. 7.5, g) la 
o cursă dublă, iar la următoarea cursă dublă celălalt flanc, după ce piesa 
s-a rotit ca să fie realizat contactul sculei pe această suprafaţă. Grosimea 
dintelui se obţine cu precizie mai ridicată dacă se utilizează două discuri, 
aşa cum este reprezentat în figura 7.5, h. Aceste maşini se utilizează în 
producţia de serie, capacitatea de producție a lor fiind mare. Precizia 
de lucru, în mare măsură, depinde de calitățile sculei. 

Maşinile care lucrează pe principiul rulării sînt cele mai răspîndite, 
datorită preciziei de obţinere a parametrilor danturii. Tipurile construc- 
tive se deosebesc prin construcţia sculei şi prin structura ciclului de lucru 
al maşinii. Principiul rulării imită angrenarea unei roţi dinţate, a roții 
de rectificat, cu o cremalieră, sau angrenarea unei roți melcate (piesa de 
prelucrat) cu un melc (scula). Se deosebesc mai multe tipuri constructive. 

În figura 7.5, d este reprezentat cazul cînd profilul părții active a 
discului materializează întreaga secţiune a unui dinte al cremalierei pe 
care rulează piesa. Scula se numeşte disc dublu conic şi se utilizează 
la maşinile de fabricație NILES, ENIMS, KOLB, PRATT-WHITNEY 
şi HOFLER. La o altă grupă de maşini, cele două flancuri ale aceluiaşi 
dinte, sau a doi dinţi ai cremalierei de referinţă, sînt masterializaţi de două 
discuri, numite discuri plane (discuri taler). Poziţiile posibile de dispunere 
ale discurilor față de roata de prelucrat se pot urmări în figura 7.5, a, b 
şi e. Acest principiu este folosit la maşinile de fabricație elveţiană MAAG. 
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La toate tipurile de maşini, amintite mai sus, mişcarea de divizare 
este discontinuă. Maşinile care funcţionează cu divizare continuă, sînt 
maşinile care folosesc drept sculă un disc abraziv care pe periferie are un 
canal elicoidal, discul fiind denumit disc-melc, reprezentat în figura 7.5, 
e (tipuri REISHAUER şi ENIMS). 


7.2.1. MAȘINI LUCRIND CU DISC DUBLU CONIC 


Maşinile de rectificat roţi dinţate, lucrind cu disc dublu conic, sînt 
destinate roţilor dinţate cilindrice cu dantură exterioară, cu dinți drepţi 
şi înclinați. În figura 7.6 este reprezentată vederea, laterală simplificată 
asupra unei maşini de rectificat roţi dinţate, lucrînd un disc dublu conic, 
cu menţionarea părților componente principale și a mişcărilor ciclului de 
ucru. Roata de rectificat 7, este montată pe dornul 2, care la rîndul 

I 2 P4 5 E 7: 


Fig. 7.6. Vedere laterală simplificată asupra maşinii de rec- 
tificat roți dințate, lucrind cu disc dublu conic (NILES). 

său este fixat între vîrfurile mesei 70 şi a păpuşii mobile. Roata 7 execută 
mişcarea de rulare, care se compune din mișcarea de rotație II și de 
translație JII, executată de sania 9. Discul abraziv 3 are o mişcare de 
Totație, fiind mişcarea principală de așchiere I, primită de la motorul elec- 
tric 4. Discul abraziv 3 mai execută şi o mişcare rectilinie alternativă IV, 
reprezentînd, avansul longitudinal, în scopul prelucrării dinților de-a lun- 
gul lor. Mişcarea este executată de sania portsculă 5, pe ghidajele supor- 
tului 6. În cazul prelucrării diaților înclinați, suportul 6 se înclină cu 
unghiul elicei dinților. Prin reglarea radială a poziției păpuşii portsculă 7 
se obține distanța dintre dreapta de divizare a cremalierei de referință şi 
axa piesei. 

Între mişcărde JI, III şi IV există o permanentă legătură cinema- 
tică, care aisgură ca la o cursă dublă a mișcării IV să corespundă o anu- 
mită rulare, reprezentînd avansul pe flancul dintelui. La maşinile mici 
şi mijlocii, mișcarea IV se realizează cu sisteme mecanice, iar la mașinile 
mari cu motor hidraulic. 
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În figura 7.7. sînt reprezentate fazele ciclului de lucru ale mașinii care 
lucrează cu disc dublu conic. În prima fază, roata de prelucrat se rosto- 
goleşte pe cremaliera de referinţă şi se rectitică un flanc al golului, deoa- 
rece numai pe acest flanc există con- 
tact cu discul abraziv. Componentele 
mișcării de rulare sînt indicate cu să- 
geţi. După ce scula a ieşit din angre- 
nare cu golul 7 prelucrat pe un îlanc, 
începe cea de-a doua fază, după ce 
s-a realizat inversarea sensului de 
rulare și contactul discului abraziv 
cu celălalt flanc al aceluiaşi gol. După 
prelucrarea ambelor fețe ale aceluiași 
gol, roata se îndepărtează de sculă, 
cu o cursă rapidă de translație TII, 
în scopul efectuării mişcării de divi- 
zare cu un dinte. Ciclul de lucru se 
reia cu inversarea sensului de rulare 
şi prelucrarea golului următor. Ciclul 
de lucru se repetă de 2, ori, unde z, 
reprezintă numărul de dinţi la roata 
de rectificat, după care maşina se 
opreşte automat. 

În figura 7.8 este reprezentată 
structura cinematică simplificată a 
maşinii, cuprinzînd lanţurile cinema- 
tice ale: mișcărilor ciclului de lucru. 
Mişcarea de rulare se preia de roata 
dințată Z de la un motor electric, 
prin intermediul unei cutii de viteze 
(nu este reprezentată în figură). 


b ; 


Fig. 7.7. Fazele ciclului de prelucrare pe Această cutie de viteze conține meca- 


maşinile NILES. $ ET 
nismele pentru reglarea mărimii 


avansului de rulare, cuplajele pentru schimbarea sensului de rulare şi 
cuplajele pentru mişcarea de divizare. 

Roata dințată 1 este fixată pe arborele 2, de la care se ramifică 
cele două mişcări componente ale rulării. Prin angrenajul zı, 2, se trans- 
mite la şurubul 72, care angrenează cu piulița 14 şi astfel mişcarea de 
rotație este transformată în mişcare de translație. Tot de la arborele 2, 
printr-o pereche de roți dințate z3, Z, roţile de schimb œ, bi, Ci d, arbo- 
rele 3 şi angrenajul melc-roată melcată 2,, Z, mişcarea se transmite la 
masa rotativă a mașinii. Raportul dintre mișcările componente ale rulării 
se reglează cu roţile de schimb a, bi, Cup d, astfel ca viteza mişcării de 
translație să fie egală cu viteza periferică a mişcării de rotaţie pe cercul 
de divizare a roții de prelucrat. 

Mişcarea necesară divizării este preluată, de la lanţul cinematic de 
rulare. Lanţul cinematic este format din mecanismul diferenţial 4, roţile 
de schimb a, bz, C2, da, arborele 5 şi discul de divizare 6. După termi- 
narea unei curse duble de rulare, are loc divizarea, în vederea prelucrării 
golului următor. Pentru aceasta se comandă retragerea indexorului 7 
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şi ca urmare, carcasa mecanismului diferențial 4 începe să se rotească. 
Mişcarea este transmisă de la roata z; la roțile de schimb az, bs, Ca, da 
şi apoi la discul 6. Divizarea cu un dinte se produce în timp ce discul de 
divizare 6 se roteşte de patru ori, după ce indexorul 7 indexează din nou. 
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Fig. 7.8. Structura cinematică simplificată a mașinii de rectificat roți dințate 
tip NILES. 


discul 6. Mişcarea de divizare se suprapune peste mişcarea de rulare, 
îără ca să influențeze raportul de transmitere reglat inițial. Valoarea 
mişcării de divizare depinde de pasul dinților roților de prelucrat gi se 
reglează cu ajutorul lirei roților de schimb az, bz, Ca, dz. 

Structura cinematică a acestei mașini se aseamănă funcțional cu cine- 
matica maşinii de mortezat roți dințate cu cuțit-pieptene (MAAG). 

Reglarea lantului cinematic de rulare se face cu ajutorul ecuației 
cinematice, care exprimă legătura dintre turația şurubului 72, n, şi tura- 
ţia roții melcate Zg, np și are forma : 


i 
2 Z4 b i Zio 212 2s 


În continuare se serie condiția egalității vitezei de translație cu viteza 
periferică a piesei pe cercul de divizare cu relația : 


Hp Py = T° Ta hp 


unde: p, este pasul şurubului 72; 
Ta — raza cercului de divizare. 
În timpul rulării, carcasa mecanismului diferențial este blocată. 
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Din cele două relaţii de mai sus se poate serie raportul de transmitere 
al roţilor de schimb : 


bi di Za 23 29 Zu 29 TTZ 
Dacă se notează cu K, produsul rapoartelor de transmitere constante 
se obține : 


d, e P 1 
Ee E E N 


b d, Ta 

Rezultă că raportul de transmitere al roților de schimb din lanţul de 
rulare depinde numai de raza conului de divizare a roții ce se prelucrează. 
Deci, cu aceeași sculă se pot 
rectifica şi roți care au unghiul 
de angrenare « diferit de 
unghiul sculei «,. 

Relația care exprimă le- 
gătura dintre raza cercului de 
rulare şi de divizare, care în 
acest caz nu coincid, se poate 
deduce din figura 7.9 : 


Ta = Tp* COS a, = Ta" COS a, 
de unde: 


Pe = a ————: 
COS a, 

În cazul rectificării roti- 
lor cu dinți înclinați, raza 
cercului de rulare se calcu- 
Fih. 7.9. Parametrii geometrici pentru exprimarea Jează similar ca şi la dinții 
legăturii dintre raza cercului de rulare și de divizare. E ; X R 

drepți, cu deosebirea că în 
relație vor intra unghiurile de angrenare măsurate în secțiune fron- 
tală pe dinte. 

Reglarea lanţului cinematic de divizare se face scriind, ecuaţia cinema- 
tică, care exprimă legătura dintre numărul de rotații ale discului de divi- 
zare 6 (n) şi 1/2, rotații ale mesei, rotire corespunzătoare unui dinte, 
unde 2, reprezintă numărul de dinţi la roata ce se rectifică. Ecuația are 
forma : 


da ba Ze +. 27 1 
: , 
Co Ga 25 Zs Zp 
unde ia reprezintă raportul de transmitere al mecanismului diferențial. 
Notînd cu K, produsul valorilor constante ale ecuației cinematice, 
inclusiv nę, care este o valoare constantă constructivă a mașinii, egală cu 
4, 8 etc. în final se obține: 


a C 
dd = Ka" 2p 


2 2 
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Forma corectă a discului abraziv se realizează manual sau mecanic 
cu ajutorul dispozitivului reprezentat schematizat în figura 7.10. Pe sania 
portsculă 7 este montat dispozitivul 2, cu viriurile de diamant 3. În 
vederea profilării discului, vîrfurile de diamant execută mişcările II, II’, 
şi III. Deoarece odată cu tăierea discului abraziv poziția cremalierei se 


Fig. 7.10. Schematizarea dispozitivului de profilat discul abraziv la mașina NILES. 


modifică, deci distanţa A se măreşte, dispozitivul este astfel construit, 
ca după fiecare profilare a discului, distanța A să se regleze la valoarea 
corectă, ca cercul de divizare al roții de rectificat să fie tangent la dreapta 
de divizare a cremalierei. Aceasta se realizează prin deplasarea suportului 
portsculă 4 în direcţia săgeţii I. 


7.2.2. MAȘINI LUCRÎND CU DISCURI ABRAZIVE PLANE (TALER) 


Maşinile de rectificat dantură, lucrind, cu discuri plane, sînt destinate 
rectiiicării danturii roţilor dințate cilindrice exterioare cu dinţi drepţi 
şi înclinați. Profilul în evolventă al flancurilor dinţilor se generează prin 
rularea roții pe o cremalieră de referință materializată de flancurile active 
ale discurilor abrazive. Deosebirea faţă de maşinile tip NILES, constă 
în faptul că flancurile active sînt formate de suprafeţele frontale a două 
discuri plane. De aici rezultă că şi contactul cu flancurile dintelui se rea- 
lizează pe o suprafață mai mare decît la discul dublu conic (poziţiile a, 
b și c din figura 7.5). 

Drept avantaj rezultă și faptul că se obţine o calitate mai bună la 
suprafaţa prelucrată, iar cursa mişcării în lungul dinților este mai mică. 
Ca dezavantaj, apare însă uzura accentuată a discurilor abrazive, din 
care cauză mașinile lucrînd cu discuri plane sînt prevăzute cu mecanism 
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pentru profilarea (reascuţirea) discurilor cu virfuri de diamant, cu func- 
ționare automată, inclusă în ciclul automat al maşinii. 

În figura 7.11 este reprezentată vederea laterală simplificată asupra 
maşinii tip MAAG, cu menţionarea părților componente principale și a 
mișcărilor ciclului de lucru. Discurile abrazive 6 sînt montate în suporții 7 


7. 8 3 


Fig. 7.11, Vedere laterală simplificată asupra mașinii de rectificat roți dințate lucrind cu 
discuri plane (MAAG). 


şi execută mişcarea de rotaţie I, ca mişcare principală de aşchiere. 
Împreună cu suporţii ? se reglează poziția radială a discurilor față de piesa 
de prelucrat 5. Poziţia înclinată a discurilor se reglează rotind, suportul $ 
pe ghidajele circulare ale montantului 9. 

Roata de rectificat 5 este montată pe dornul 4 şi execută mișcarea, 
de rulare, compusă din mişcarea de rotație JI şi de translație TII. Rularea 
are loc în ambele sensuri. A 

Mişcarea alternativă de translație ZII este executată de sania 3, 
primită de la un mecanism cu excentric, care apoi prin intermediul tam- 
burului 2 şi a benzilor metalice se transformă şi în mişcarea de rotaţie II. 
Pentru ca dinţii să fie prelucraţi pe toată lungimea lor, după fiecare cursă 
dublă a mișcării de rulare (II şi IMI) roata de prelucrat 5, împreună cu 
gania 1, primeşte o mişcare de avans în direcţia longitudinală TII. 

După prelucrarea unui dinte, sau a unei perechi de îlancuri, are loc 
divizarea la dintele următor. Mecanismul mişcării de divizare se află mon- 
tat în eorpul saniei 3. În afară de mecanismul care comandă ciclul de 
lucru automat, maşina mai este prevăzută cu un mecanism care comandă 
oprirea automată a funcționării după prelucrarea tuturor dinților. Meca- 
nismul se poate regla pentru cicluri de prelucrare cu o singură, cu două, 
sau cu trei treceri. Numărul necesar de treceri se apreciază în funcţie de 
grosimea adaosului de îndepărtat, de precizia şi calitatea suprafeței cerute. 
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În figura, 7.12 este reprezentată structura cinematică simplificată a 
mașinii tip MAAG, care cuprinde lanțurile cinematice ale mişcării de 
rulare, avansului longitudinal şi al mişcării de divizare. Nu sînt reprezen- 
tate mecanismele care comandă ciclul automat de lucru. 


Fig. 7.12, Structura cinematică simplificată a mașinii tip MAAG, care lucrează 
cu discuri plane. 


Lantul cinematic al mișcării de rulare se compune din motorul elec- 
tric 1, treptele roților de curea, cu raportul de transmitere i, angrenajul 
melc-roată melcată 2, 22, transmisia cu curea dı, d, și discul 2 cu excen- 
tric. Numărul curselor duble este egal cu turaţia discului 2 (n,) şi rezultă 
din turaţia motorului 7 (n) şi raportul de transmitere total al lanţului 
cinematic. Ecuația cinematică a lanţului are forma. : 

2 d i : 
—.— (rot/min, sau curse duble/min]. 
22 da 

Numărul de curse duble, rezultat din condiţiile tehnologice de pre- 
lucrare, se reglează prin schimbarea raportului is. Lungimea cursei rec- 
tilinii a mişcării de rulare se reglează prin modificarea excentricităţii 
cepului de pe discul 2. Mişcarea rectilinie alternativă TII, transmisă de 
discul cu excentric 2, este executată de sania 4, cum se poate urmări pe 
figura 7.13. 


La capătul din stînga al arborelui port-piesă se află tamburul de rulare 2 
(fig. 7.13), pe care sînt înfăşurate benzile metalice 3. Benzile la un capăt 
sînt fixate de tamburul 2, iar la celălalt capăt de cadrul saniei 7. Diame- 
trul tamburului 2 se stabileşte în funcţie de diametrul cercului de divizare 
al roții de rectificat şi de grosimea benzilor, după cum rezultă şi din figura 
7.14. Cu ajutorul acestui mecanism, mişcarea rectilinie JII se combină cu 
cea de rotaţie II şi compun rularea. 


na = TM îm? 
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Fig. 7.13. Mecanismul obținerii mișcării de rulare, 


La primele tipuri con- 
structive ale maşinii, cdată cu 
schimbarea valorii diametru- 
lui cercului de divizare, tre- 
buie schimbat şi tamburul 2. 
Tipurile constructive mai noi 
permit ca, folosind acelaşi 
tambur, să se poată rectifica 
roți cu diametre de divizare 
diferite. Mecanismul cu pîr- 
Fig. 7.14. Determinarea diametrului tamburului de ghii simplificat este reprezen- 

rulare. tat în figura 7.15. În acest caz 
şi cadrul 4 primeşte o mişcare 
de translație, independentă 
de mișcarea de translație a 
saniei, cu ajutorul mecanis- 
mului cu pîrghii 2, la care lun- 
gimea braţului l, este vari- 
abilă, cu ajutorul mecanismu- 
lui şurub-piuliţă 3. Pentru a 
putea rectifica o roată dințată 
cu diametrul de rulare D, 
diferit de diametrul tambu- 
rului, lungimea l, a pîrghiei 
se determină cu relația : 


> 3 D 
Fig. 7.15. Mecanism perfecționat pentru obținerea l; m i a 
mișcării de rulare. D, + b — D, 


unde : l, este lungimea constantă a brațului ; 
b — grosimea benzii (v. fig. 7.14). 

Lanţul cinematic al avansului longitudinal asigură o anumită depla- 
sare longitudinală s; a saniei portpiesă în timpul unei curse simple sau 
duble a mişcării de rulare, deci leagă mişcarea de rotație a şurubului 4 
(v. fig. 7.12) cu o rotaţie a discului 2 cu excentric. Mişcarea se transmite 
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prin mecanismul inversor 23, Za, 25 25; Za, Sau direct la roţile de schimb 
dp Di, SAU az, ba şi la roţile de curea d,, d. Inversarea sensului avansului 
longitudinal se realizează cu ajutorul cuplajului C,. 

Ciclul de lucru al mașinii poate îi reglat, astfel ca prelucrarea să aibă 
loc la, o singură trecere, la două sau trei treceri, d> exemplu, eboșare, semi- 
finisare şi finisare. Pentru fazele de eboșare şi semifinisare, mișcarea se 
transmite prin roțile de schimb æ, b,, iar pentru finisare prin roţile æa, Oz; 
realizînd un avans longitudinal mai fin. Cuplarea cuplajului C, şi a ropi- 
lor de schimb sînt cuprinse în ciclul automat al maşinii. 

Raportul de transmitere al roților de schimb pentru a obţine o anumită 
valoare a avansului longitudinal, se determină din ecuaţia cinematică a 
lanțului care are forma : 

Do g daf T 7 E ȘI 
1 Za 25 Z ba 

Notînd cu K, produsul rapoartelor de transmitere constante, în care 
se include şi schimbarea transmisiei de curea dı, dz, pentru raportul roți- 
lor de schimb ap, b, sau a, bi, se obţine relația : 


A —_ 3 Sa: IDEA 
b’ K, b K, 


Lanţul cinematic de divizare realizează raportul de transmitere, astfel 
ca la o rotație a roții melcate 2, să se obțină rotirea cu 1 [2p a discului de 
divizare 9, respectiv a roții de rectificat 10, 2p reprezentind. numărul de 
dinți la roata 10. Lanțul de divizare se cuplează după terminarea rectifi- 
cării unui dinte. Roata melcată z 2, se roteşte continuu, dar mişcarea se 
transmite la arborele 7 numai după ce s-a dat comanda pentru retrage- 
rea opritorului 5, deci după cuplarea cuplajului 03. 

Cuplajul C, este un cuplaj special, care după o rotire cu 360° se 
decuplează automat. Înainte de cuplarea cuplajului Ca, cama disc 73 
comandă retragerea indexorului 74 pentru a permite rotirea discului de 
divizare (v. fig. 7.12). Numărul crestăturilor de pe discul de divizare tre- 
buie să fie egal, sau un multiplu al numărului de dinți 2, ai roții de 
rectificat. 

De la roata melcată 2, mişcarea se transmite la arborele 7, prin angre- 
najele 29; 210 212 Şi 213; fu la lira roților de schimb az, ba, C3, da şi prin 
angrenajul zis, 2 la discul de divizare 9. Mărimea mişcării de divizare se 
obține prin reglarea raportului de transmitere al roților de schimb a, 
bz, Cz, da. Ecuația cinematică are forma : 


Zg Zu Zis Øz Ca Zis 1 
Zio Ziz Zia ba da Zie 2p 


Dacă se notează cu K, prođusul rapoartelor constante ale ecuației, 
se obține relația : 


Ga 63 K, 
Ts 8 3, 
bs d3 2p 


Maşinile de rectificat roți dințate, lucrînd cu discuri plane, sînt pre- 
văzute şi cu un mecanism pentru posibilitatea corijării danturii prelucrate 
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Se asigură corijarea virfului şi piciorului dinţilor, precum şi obţinerea for- 
mei de butoiași a acestora. Comenzile sînt transmise pe cale hidraulică, 
fiind, obţinute de la tampoane limitatoare de cursă și came. 


7.2.3, MAŞINI LUCRIND CU DISC-MELC 


Maşinile de rectificat roţi dințate cilindrice, luerînd cu disc-melc, 
funcționează pe principiul angrenării unui mele cu roată-meleată,. ase- 
mănător maşinilor de frezat roţi dinţate cu freză-melc. Diferit faţă de 
restul maşinilor de rectificat roți dinţate, la aceste maşini divizarea este 
continuă. 

În figura 7.16 se prezintă principiul de funcţionare. Discul abraziv 7 
pe periferie are practicat un canal elicoidal, cu modulul roții care se pre- 
lucrează şi execută miscarea principală de aşchiere I. Mişcărilede divizare II 
şi de avans longitudinal TIT sînt executate de roata 2. 


Fig. 7.16. Principiul rectificării Fig. 7.17. Părţile componente principale şi mișcările ciclu- 
roților dințate folosind disc-nelc. lui de lucru la mașina de rectificat roţi dințate cu disc-melc. 


În figura 7.17 este reprezentată o vedere laterală simplificată asupra, 
maşinii lucrind cu. dise-mele, cu menționarea părților componente prin- 
cipale şi a mişcărilor ciclului de lucru. Pe ghidajele verticale ale păpuşii 
port-piesă 7, glisează sania portpiesă 2, executînd avansul longitudinal TIT. 
Discul abraziv 4 este montat în păpuşa portsculă, unde se află şi meca- 
nismul de transmitere al mişcării de rotaţie 7. 

Corijarea vîrfului și piciorului dinților se poate realiza prin profilarea 
corespunzătoare a canalului elicoidal al discului-mele. Se pot obţine şi 
dinţi formă de butoiaş. 

Pe maşinile lucrând cu disc-melc se pot rectifica şi danturi sub modul 2. 
În acest caz prelucrarea poate îi efectuată din plin, fără eboşarea preala- 
bilă cu altă metodă de prelucrare. Aceste tipuri de maşini au o capacitate 
de producție mai ridicată decît restul maşinilor de rectificat roţi dințate. 
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Capitolu! 8 
GENERAREA SUPRAFEŢELOR PE MAŞINI-UNELTE 


8.1. TIPURI DE SUPRAFEȚE PRELUCRABILE PE MAȘINI-UNELTE 


Organele componente ale maşinilor și dispozitivelor, sculele, în gene- 
ral piesele au forme geometrice foarte variate. Forma geometrică a unei 
piese este determinată de forma suprafeţei care o delimitează în spaţiu. 


Clasificarea suprafeţelor poate fi 
făcută după diverse criterii. După 
posibilitatea exprimării în formă maite- 
matică sînt două grupe : a — suprafețe 
analitice, cele care pot fi exprimate 
în formă matematică ; b — suprafeţe 
neanalitice (fig. 8.1, h), cele care nu 
pot fi exprimate în formă matematică. 
Mai departe suprafeţele analitice pot 
fi grupate după complexitatea lor şi 
anume : a — suprafeţe simple, care 
sînt generate de un singur fel de curbă 
(fig. 8.1,a,b,c,dşie); b — suprafeţe 
compuse, care sînt generate de mai 
multe tipuri de curbe. De exemplu, 
în figura 8.1, f, suprafaţa activă a 
camei disc este compusă din două 
porțiuni profilate după arce de cere 
(AB și 0D) şi două porţiuni profilate 
după arce de spirală (BC şi AD), iar 
în figura 8.1 g, forma butonului este 
obţinută cu două arce de cerc, avînd 
razele R, şi Rə. 

Cu ajutorul maşinilor — unelte, 
utilizînd lanțuri cinematice adecvate 
pentru obţinerea mişcărilor necesare, 
folosind scule, dispozitive şi proce- 


L7 E 


A 
Fig. 8.1. Tipuri de suprafețe : 


a; b, C, d, e — simple; J, g — compuse; 4 — neanalitică. 


dee tehnologice corespunzătoare, se pot prelucra toate tipurile de supra- 
fețe care profilează piesele. Principalele tipuri de piese prelucrabile pe 
mașinile-unelte, generînd suprafețele delimitatoare corespunzătoare, sînt : 


a — piese delimitate cu suprafețe orizontale, verticale, sau înclinate ; 
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b — piese cilindrice, conice, sau sferice, putind avea aceste suprafeţe 
la exterior cît şi la interior, cu contur închis, sau numai parțial ; 

e — came disc, plane, frontale, sau cilindrice ; 

d — piese de revoluție, profilate cu diverse tipuri de curbe; 

e — roţi de curea, pentru curele late, trapezoidale etc. ; 

f — piese turnate, avind formă de carcasă, prelucrate pe anumite 
porțiuni, de exemplu : batiuri, coloane, montanţi, traverse etc. ; 

g — piese avind canale elicoidale pe suprafețe cilindrice, conice, sau 
globoidale, prelucrate la. exterior, sau interior (mai puţin cele globoidale) ; 

h — roţi dinţate cilindrice, sau necilindrice, cu dinţi drepţi sau elicoi- 
dali, cu dantură exterioară, sau interioară ; 

4 — roţi dințate melcate pentru melc cilindric, sau globoidal ; 

j — cremalieră cu dinţi drepți sau înclinați ; 

k — roţi dinţate conice, exterioare, sau interioare, cu dinţi drepţi, 
înclinați, sau curbi ; 

| — piese cu caneluri exterioare, sau interioare, cu diferite forme ale 
secțiunilor golurilor, respectiv plinurilor ; 

m — piese profilate cu suprafețe neanalitice, ca de exemplu, formele 
şi modelele folosite la turnarea sub presiune a metalelor uşoare, matriţele 
folosite la forjarea metalelor sau la presarea pieselor din cauciuc, materiale 
sintetice etc. l 

Piesele pot fi considerate la forma lor teoretică, însă pe maşinile-unelte, 
datorită formei geometrice a sculelor, a caracterului mișcărilor care con- 
tribuie la generarea suprafețelor, datorită condițiilor tehnologice de pre- 
lucrare, de exemplu, lipsei de rigiditate a ansamblului maşinä-sculä-semi- 
fabricat, suprafețele obținute diferă de cele teoretice. Dacă se face 
abstracție de precizia dimensională, diferența dintre suprafața teoretică şi 
cea reală se datorește unor abateri de formă şi de poziție a suprafețelor 
și gradului lor de netezime. 

Abaterea de la forma geometrică, denumită macrogeometria suprafeţei, 
poate să apară datorită geometriei sculei, preciziei cinematice şi de func- 
ţionare a maşinii, poziției relative dintre sculă şi semifabricat şi altor cauze 
tehnologice. Abaterile de formă sînt de mai multe feluri, ca de exemplu : 
a — abaterea de la rectilinitate, respectiv planeitate, care poate fi apre- 
eiată prin mărimea concavităţii, sau convexităţii; b — abaterea de la cir- 
cularitate, respectiv, cilindricitate, care poate îi apreciată prin mărimea 
ovalităţii, sau poligonalităţii etc. 

Calitatea (netezimea) suprafeței, denumită microgeometria suprafeței, 
este determinată de rugozitatea, ei şi este influenţată de geometria sculei, 
de felul materialului semifabricatului, de parametrii regimului de aşchiere 
şi de alţi factori ai procesului de prelucrare. 

Abaterea de poziţie se referă la poziția reciprocă a două, sau mai multe 
suprafețe prelucrate pe aceeaşi piesă, care în mod teoretic ar trebui să fie 
paralele între ele, concentrice, perpendiculare, sau oricare altă poziţie 
bine determinată. În funcţie de multitudinea pozițiilor relative pe care le 
pot avea suprafețele între ele, fiecăreia îi corespunde şi o abatere. Astfe 
poate fi: a — abatere de la paralelism ; b — abatere de la perpendiculari- 
tate, c — abatere de la coaxialitate ; d — bătaie radială etc. 
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8.2. METODE DE GENERARE TEHNOLOGICĂ A SUPRAFEŢELOR 


Din punct de vedere teoretic, suprafaţa poate fi generată prin depla- 
sarea unui punct, a unei curbe, sau a unui corp, în spaţiu, după o anumită 
lege. Tehnologic însă, pe maşinile-unelte, suprafeţele se generează prin 
deplasarea î în Spaţiu a unei curbe, după o "anumită lege. În timpul depla- 
sării curba rămîne constantă ca formă, sau se modifică. Suprafaţa astfel 
generată, rezultă ca locul geometric al poziţiilor succesive ale curbei în 
timp ce se deplasează. Curba care se deplasează şi generează suprafaţa se 
numește generatoare. 

Depinzînd de legea de deplasare a generatoarei. un punct al genera- 
toarei în timpul deplasării parcurge o traiectorie denumit directoare. 

Curbele generatoare şi directoare pot fi curbe plane, sau curbe în spa- 
piu. Din punct de vedere al formei, în procesul de generare a suprafeţei, 
generatoarea şi directoarea îşi menţine forma constantă, sau. se modifică. 
Din acest punct de vedere, suprafeţele generate pot fi grupate în trei grupe : 
a — suprafeţe generate cu genera- 
toare şi directoare coristante ca 
formă; b — suprafețe generate cu 
una din aceste curbe cu formă con- 
stantă, iar cealaltă curbă variabilă ; 
e — suprafeţe generate cu ambele 
curbe variabile ca formă în timpul 
procesului de generare. 

Curbele utilizate în tehnică, în 
majoritatea cazurilor, se obţin cu 
curbe generatoare şi directoare re- 
zultate din combinarea mişcării de 
rotaţie şi mişcării rectilinii. Acestea, 
pot fi grupate în două grupe: a — 


curbe obținute prin combinarea 
mișcărilor de rotaţie şi rectilinii, 
ambele fiind constante : dreapta ; 


| 

> 

vV 
cercul; cercul, san arcul de cerc; 
evolventă ; elicea cilindrică, conică, D 
sau globoidală ; spirală arhimedică ; OA 
epicicloida sau hipocicloida; b — e € 
curbe obţinute din combinarea miş- 
cărilor de rotaţie și rectilinii, cînd 
una din ele, sau ambele, sint vari- 
abile : parabola ; hiperbola ; elipsa ; 
spirala logaritmică ; sinusoida. 

Citeva exemple de curbe gene- 
ratoare şi directoare, mai des întîl- 
nite, utilizate la generarea unor su- 
prafeţe sînt prezentate în figura 8.2. Fig. 8.2. vai de curbe generatoare și direc- 
În poziţia a (fig. 3.2) se generează o toare. 
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suprafață plană, generată de dreapta AB, care se deplasează rectiliniu 
după săgeata I. În poziţia b, linia frîntă ABCDE deplasîndu-se recti- 
liniu după săgeata, I generează suprafața plană combinată a unui ghidaj 
pe batiu. În poziţiile c şi f se generează suprafeţe cilindrice. În primul 
caz generatoarea este dreapta AB, iar directoarea un cerc, obţinut 
prin mişcarea circulară I. În cel de-al doilea caz, generatoarea este un 
cerc (c) care se deplasează rectiliniu, după săgeata I. În poziţia d, 
dreapta generatoare AB este înclinată în plan vertical cu unghiul «, 
generînd astfel o suprafață hiperbolică. În poziţia e, dreapta genera- 
toare AD înclinată faţă de axa de rotație generează o suprafaţă conică 
cu semiunghiul conului «. Cazul din poziţia g reprezintă generarea unui 
canal elicoidal, avînd generatoarea o linie compusă ABCD, care se depla- 
sează după o directoare elicoidală, obţinută din combinarea mişcării de 
rotaţie Z cu mișcarea de translație ZI, pe un cilindru. Asemănător se 
poate genera şi pe o suprafaţă conică, dacă mişcarea 17 este înclinată faţă 
de axa de rotație a conului, sau pe o suprafaţă globoidală, dacă mișcarea ZI 
este paralelă cu generatoarea suprafeţei globoidale. În poziţia h se 
prezintă generarea unui canal în spirală, avînd generatoarea o linie frîintä 
ABCD, care se deplasează după o directoare în spirală, obținută prin 
combinarea mişcării de rotaţie I, cu mişcarea rectilinie radială II. În 
poziţiile i şi j se prezintă posibilităţile generării flancului unui dinte. În 
primul caz (i) generatoarea este un arc de evolventă care se deplasează 
după o directoare rectilinie (săgeata I), iar în al doilea caz (j), generatoa- 
rea este dreapta AB care se deplasează după o evolventă (săgeata I). 


8.3. OBŢINEREA CURBEI GENERATOARE 


Pentru curba generatoare se poate utiliza orice curbă plană, sau spa- 
țială, curbă analitică, sau neanalitică. Cel mai des se utilizează curbe 
plane, exprimabile analitic. Curbe neanalitice se utilizează în cazul prelu- 
crării formelor, sau modelelor, a maitrițelor, a paletelor de turbine etc. 
Dar şi în aceste cazuri, foarte des curbele neanalitice se înlocuiesc cu curbele 
compuse din elemente analitice, de exemplu din arce de cerc, de evolventă, 
de spirală, de elipsă, sau altele. 

Căile prin care se obțin curbele generatoare pe maşinile-unelte sînt : 
a — prin materializare pe muchia așchietoare a sculei; b — pe cale cine- 
malică ; c — prin copiere; d — prin programare. Pe cale cinematică, prin 
copiere și prin programare, generatoarea rezultă: a — ca traiectorie a 
unui punct (vîrful sculei); b — ca înfășurătoare a poziţiilor succesive ale 
unei alte curbe, de obicei a curbei materializate pe muchia aşchietoare 
a sculei. 

Obţinerea generatoarei prin materializare pe muchia așchietoare a sculei. 
În acest caz, forma curbei generatoare este transpusă identic pe muchia, 
aşchietoare a sculei, dacă unghiul de degajare este zero ( = 0), sau iden- 
tic cu proiecția muchiei aşchietoare a sculei pe planul curbei generatoare, 
dacă unghiul de degajare este diferit de zero (y z 0). Metoda este utili- 


192 


zaiă la majoritatea procedeelor de aşchiere, la cuțite de strunjit, de rabo- 
tat, de mortezat, la scule de frezat, la discurile abrazive, la :scule de broşat 
cu contur închis sau deschis. Citeva exemple sînt prezentate în figura 8.3. 

Utilizind scule de formă, contactul dintre sculă şi semifabricat fiind 
pe toată lungimea generatoarei, rezultă forță de aşchiere la valori ridicate 


UZ 
A 
> 


Fig. 8.3. Exemple de curbe generatoare materia- 
lizate pe muchia așchietoare a sculei: 


a — strunjire; b — rabulare; c — frezare; d — rectificare; 
d — mișcarea principală de așchiere; JI — mișcarea de avans. 


a 


Fig. 8.4. Generatoarea cinematică obținută ca 
traiectorie a unui punct mobil: 
a—cu o singură mișcare de avans; b—cu două mişcări de avans. 
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şi pericol de apariţie a vibraţiilor. 
Pentru învingerea solicitărilor şi 
asigurarea funcționării liniștite, 
constructorul de maşini-unelte este 
nevoit să ia măsuri speciale de 
mărire a rigidităţii statice şi dina- 
mice la maşina proiectată. Din 
aceste motive, nu se recomandă 
pentru obţinerea generatoarei, me- 
toda materializării ei pe muchia 
aşchietoare a sculei, deşi în unele 
cazuri poate să asigure o producti- 
vitate ridicată. Astiel se explică 
apariția şi răspîndirea largă a res- 
tului de metode pentru obţinerea 
curbei generatoare. 


Obţinerea curbei generatoare pe 
cale cinematică. Dintre metodele 
prin care, din punct de vedere teo- 
retic, se poate obţine o curbă pe 
maşinile-unelte se utilizează două 
şi anume : a — ca traiectorie des- 
crisă de un punct mobil; b — ca 
înfăşurătoare a poziţiilor succesive 
a unei curbe. 

a. Generaloarea cinematică obti- 
nută de traiectoria descrisă de un 
punct mobil, la rîndul ei, poate să 
rezulte pe două căi: a, — cu o sin- 
gură mişcare de avans; a, — din 
compunerea a două mişcări de 
avans. 

a, Pentru a obţine prin strun- 
jire o suprafață cilindrică, sau fron- 
tală (plană), în afara mişcării prin- 
cipale de aşchiere, este nevoie de a 
doua mișcare, mişcarea de avans. 
Este de fapt mişcarea care poartă 
punctul mobil (vîrful cuţțitului) 


paralel cu axa de rotaţie, ca în 


figura 8.4, a, sau perpendicular pe 
aceasta. În acest caz, forma gene- 
ratoarei rezultă identică cu forma 
ghidajelor longitudinale ale ghida- 
jelor bastiului strubgului. Se poate 


deci vorbi despre copierea formei ghidajelor, care materializează curba 
generatoarei. Mişcarea de avans este mișcarea; de transport a punctului, 
ceea ce se realizează pe cale cinematică. 


az. De fapt pe cale cinematică se obţine generatoarea unei suprafeţe 
conice, în general profilată, la care traiectoria punctului mobil rezultă din 
combinarea, a două mișcări de avans, perpendiculare ca direcţie. În figura 
8.4, b se reprezintă cazul obţinerii unei suprafețe conice prin combinarea, 
avansului longitudinal TI, cu avansul transversal III. În acest caz vitezele 
de deplasare după cele două direcţii sînt constante. Valoarea raportului 
dintre cele două viteze determină mărimea unghiului conicităţii. Dacă 
vitezele celor două mişcări de avans JI şi III se modifică, se obţine o 
curbă în arc de cerc, sau orice altă curbă plană. Legătura dintre cele două 
mişcări de avans este realizată cinematic, prin roți de schimb, sau 
printr-un sistem de programare. 

b. Generatoarea cinematică obținută ca înfășurătoare a poziţiilor succe- 
sive a unei curbe se foloseşte la majoritatea procedeelor de așchiere, cum 
sînt : strunjirea, mortezarea, rectificarea. Curba mobilă este materializată, 
de muchia aşchietoare a sculei. Poziţiile succesive rezultă din combinarea 
a două mişcări, ambele de rotaţie, sau una de rotaţie cu una de translație. 
Vitezele mişcărilor componente se află într-un raport definit, ce se reali- 
zează prin legătură cinematică. 


În cazul strunjirii suprafeţelor profilate de revoluţie, cu muchia aşchie- 
toare a cuţitului, de obicei în arc de cerc, generatoarea rezultă din înfăgu- 
rătoarea la poziţiile acesteia. Un exemplu este redat în figura 8.5, a. Cel 
mai des se foloseşte însă prelucrarea dinților roţilor dințate prin frezare, 
mortezare, rabotare, rectificare, folosind metoda rulării. 


Folosind o sculă corespunzătoare, de exemplu un cuțit-roată cu anu- 
mit profil şi dimensiune, ca în figura 8.5, b, prin combinarea mișcărilor 
II şi III, cu menţinerea constantă a raportului între valorile lor, se pot 
obţine diverse tipuri de curbe generatoare. Legătura cinematică pentru 
acest caz este reprezentată în figura 8.5, c, unde ù indică raportul de 
trasmitere realizat de roţile de schimb, între mişcarea de rotaţie II şi 
cea de translație JII. Deoarece generatoarea ca înfăşurătoare apare, în 
majoritatea cazurilor, în baza rostogolirii fără alunecare, deci în baza 
rulării curbei materializate pe sculă, metoda se mai numeşte şi metoda gene- 
rării prin rulare. Tangenta în punctul de contact dintre curba materiali- 
zată şi întăşurătoare, fiind comună ambelor curbe, se mai numește și 
metoda generării prin tangente. 

Forma în evolventă a flancurilor dinţilor roţilor dințate cilindrice 
ale elicei, se obține prin reproducerea angrenării roții de prelucrat cu o 
cremalieră de referinţă (fig. 8.5, d), sau cu o altă roată dinţată (fig. 8.5, g). 
Legătura, cinematică dintre mișcările componente ale rulării, este redată 
în figura 8.5, e, f şi h. În poziţia e, cremaliera de referinţă este materiali- 
zată pe dinţii unei freze-mele. Prin mișcarea de rotaţie I a frezei, crema- 
lierea de referinţă se deplasează longitudinal 1' față de roata de prelucrat, 
iar roata se roteşte corespunzător raportului de angrenare, cu mişcarea II. 
Legătura cinematică este realizată de roțile de schimb cu raportul de trans- 
mitere î,. În cazul din poziţia f, cremaliera de referinţă este realizată pe 
dinţii unui cuţit-pieptene, iar roata de prelucrat se rostogolește executînd 
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ambele mişcări componente II şi III. În poziţia h a figurii 8.5 este 
reprezentată legătura cinematică dintre mişcările de rotaţie TI ale sculei 
şi III ale roții de prelucrat 2, componente ale angrenării, în cazul cînd 
scula este un cuţit-roată 7. 

În baza celor prezentate mai înainte, rezultă că pentru obţinerea unei 
curbe generatoare ca înfășurătoare, forma curbei materializate trebuie 


Iig. 8.5. Metode pentru 

obţinerea generatoarei ci- 

nematice ca înfășurătoare 

a poziţiilor unei curbe 
mobile. 


să aibă forma conjugată, rezultată din felul şi raportul mișcărilor compo- 
nente. Deşi obținerea curbei conjugate, în unele cazuri, poate să fie greoaie, 
totuşi generatoarea cinematică prin înfăşurătoare, pentru obţinerea unor 
suprafeţe, este mai avantajoasă, atit din punct de vedere al forțelor de 
aşchiere, cît şi al preciziei formelor geometrice prelucrate. 

Generatoarea obținută prin copiere. Datorită varietății mari de supra- 
feţe utilizate la profilarea pieselor, primele două metode de obţinere a 
curbelor generatoare s-au dovedit nesatisfăcătoare. La prelucrarea supra- 
fețelor analitice compuse şi a celor neanalitice, pentru obţinerea curbei 
generatoare se foloseşte metoda prin copiere. În acest caz, forma curbei 
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generatoare este materializată pe un model, sau pe un şablon, de pe care 
se transpune pe piesa de prelucrat. Pentru obţinerea generatoarei, copierea 
are loc după o singură direcţie, după două, sau trei direcţii. 

În cazul maşinilor-unelte de tipul strungului, mașinilor de frezat, și 
în unele cazuri a mașinilor de rectificat, copierea generatoarei se produce 
după o singură direcţie. În figu- 
ra 8.6, a, este reprezentat cazul 
strunjirii. Forma curbei genera- 
toare éste materializată pe ghi- 
dajele riglei 2, de unde se tran- 
spune pe piesa 7. Mişcarea JII 
este cea de copiere, iar ITZ miş- 
carea purtătoare, executată cu 
viteză constantă, în vederea ob- 
tinerii generatoarei pe toată 
lungimea piesei. 

La copiere, generatoarea, re- 
Fig. 8.6. Metode de obţinere a generatoarei prin  zultă ca traiectorie a unui punct 

copiere. mobil, sau ca înfășurătoare a 
poziţiilor unei curbe mobile. 

În figura 8.6, b se prezintă un exemplu de obţinere a generatoarei prin 
copiere la o maşină de frezat. Profilul modelului 7 este urmărit de un 
palpator, avînd formă identică cu forma sculei (frezei) şi se transpune pe 
piesa de prelucrat 2; Freza execută mișcarea principală de aşchiere I, iar 
copierea curbei generatoare se produce cu mişcările II, respectiv IT’ şi 
ZII. Mișcările II, IT’ sînt de copiere, iar III mișcare purtătoare. Miş- 
carea JII are o viteză constantă, în cazul copierii după o singură direcţie, 
sau poate fi variabilă, în cazul copierii după două direcții. Unghiul dintre 
direcţiile mişcărilor 11 (IT') şi III poate fi egal, sau diferit de 90°. Legă- 
tura dintre palpator, care este organul în contact cu şablonul, sau model 
şi sculă, poate fi mecanică (legătură cinematică), hidraulică, electrică, 
sau combinaţii între ele. 


Generatoarea obținută prin programare. Similar ca la metoda prin 
copiere, prin programare se pot obține curbe generatoare analitice compuse, 
sau curbe neanalitice, prin asemănare cu arce de curbe analitice. La această 
metodă, coordonatele punctelor componente ale curbei generatoare, 
sau alți parametri geometrici, sînt înregistrați pe un organ auxiliar al 
maşinii-unelte, denumit port-program. Ca port-program se poate considera, 
orice organ, care prin forma sau construcția sa asigură, respectiv coman- 
dă, forma generatoarei. Astfel poate fi considerat ca port-program cuplul 
fus-lagăr, ghidajele batiului, camele, modelul, șablonul, sistemul limita- 
toarelor de curse etc. În cele ce urmează prin port-program se va înţelege 
sistemul pe care se pot înregistra coordonatele puncteior, sau parametrii 
geometrici ai generatoarei, codificat numeric, sau analogic. 

Comenzile înregistrate pe port-program sînt citite cu ajutorul unui 
dispozitiv corespunzător şi transmise organelor comandate. Mişcările 
organelor comandate, de exemplu masa cu semifabricatul, sau scula, sînt 
executate continuu, sau cu intermitenţă, în trepte, respectiv secvențial. 

Un exemplu de generatoare compusă, la care comanda mişcărilor de 
avans I şi III este primită de la port-programul 1, este reprezentat în 
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figura, 8.7, a. Comanda poate fi cu intermitenţă, sau continuă. Al doilea 
exemplu, dat de figura 8.7, b, reprezintă obţinerea generatoarei pe o ma- 
şină de rabotat, prin programare de la port-programul 7. Mișcările II şi 
III se execută cu viteze variabile. 

Construcţia port-programelor este foarte variată. Poate fi o îişe per- 
forată, sau o bandă pe care programul este înregistrat codificat prin per- 
forare, prin semnale magnetice, sau luminoase. 
Programul este astfel înregistrat ca să comande 
intrarea în funcţiune a organelor mobile şi să asi- 
gure valoarea corespunzătoare a raportului dintre 
vitezele acestor mişcări. 


8.4. OBŢINEREA CURBE! DIRECTOARE 


Cea de-a doua curbă caracteristică care parti- 
cipă la generarea suprafețelor este curba direc- 
toare. Directoarea reprezintă traiectoria descrisă 
de un punct al generatoarei şi depinde de forma 
suprafeței de prelucrat. Dacă curbele generatoare, 
utilizate la prelucrările pe maşinile-unelte, sînt 
mereu curbe plane, directoarea poate fi atît plană 
cît şi spaţială, ca de exemplu elicea. Asemănător 
cu generatoarea și directoarea poate îi obţinută 
prin diverse metode: a — prin materializare pe 
sculă ; b — pe cale cinematică ; e — prin programare. 

a. Obținerea directoarei prin maiterializare pe | 
sculă. În cazul prelucrărilor pe maşinile-unelte Fig. 8.7. Exemple pentru 
uneori se folosesc tipuri de scule care, pe lîngă obţinerea generatoarei prin 
curba generatoare materializată, conţin şi curba programare : 
directoare materializată. Exemple tipice pentru 2 — pe strung; b — pe mașina de 
aceste scule sînt sculele de filetare din grupa taro- 
zilor şi filierelor. Aceste scule, prin construcția lor, pe lingă muchiile aşchei- 
toare profilate după generatoarea formei secţiunii canalului, conţin 
plinuri (dinţi) în formă elicoidală, avînd pasul filetului de prelucrat. Dato- 
rită acestei construcţii, în timpul prelucrării scula execută numai o miş- 
care de rotaţie, necesară aşchierii şi numai la început o mişcare de avans 
axial, corespunzătoare pasului, pînă ce dinţii sculei intră în aşchie. În 
continuare deplasarea axială este asigurată automat, prin forma specială, 
elicoidală a dinţilor sculei. 

Forma directoarei, materializată pe sculă, poate să difere de forma 
teoretică a directoarei ce se cere a fi realizată pe semifabricat. Această 
diferenţă depinde de limitele cîmpului de toleranţă, de posibilitățile teh- 
nologiei de prelucrare a acestor scule, de deformaţiile datorită forțelor de 
așchiere, de deformaţiile termice ce pot apărea în timpul lucrului. 

Alte exemple de scule care conțin curba directoare sub formă materia- 
lizată sînt : broşele de interior pentru canale elicoidale sau drepte, alezo- 
rul, burghiul etc. Rezultă că forma curbei directoare materializată pe sculă 
poate fi : rectilinie, circulară, sau elicoidală. 
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b. Obţinerea curbei directoare pe cale cinematică. Majoritatea, curbelor 
directoare sint obţinute cu mişcare circulară, rectilinie şi din combinarea, 
acestora, rezultind curbe plane, sau spaţiale ca spirala, elicea şi curbele 
elicoidale. Directoarea cinematică poate îi obţinută: 7 — ca traiectorie 
a unui punct mobil; 2 —ca înfăşurătoare a poziţiilor unei curbe mobile; 
3 — ca imprimată prin rulare. 

1. Directoarea cinematică obţinută ca traiectorie a unui punct mo- 
bil, se întilneşte la prelucrarea suprafeţelor de revoluţie şi la suprafeţele 
plane. Acestea rezultă din construcția maşinii şi anume din cuplul fus-lagăr, 
care asigură conducerea mişcării de rotaţie şi cuplul ghidaj-sanie, care 
asigură mişcarea rectilinie. 

in cazul prelucrării suprafețelor de revoluţie pe strung, sau pe maşină 
de rectificat, fiecare punct al generatoarei descrie un cerc. Dacă se ţine 
seamă şi de mişcarea de avans, directoarea devine elice, sau spirală, însă 
cu pas foarte mic. La prelucrările pe maşinile de rabotat, sau mortezat, 
fiecare punct al generatoarei descrie o traiectorie rectilinie, continuă în 
planul care se prelucrează. 

În aceste două cazuri, forma curbei directoare nu este influenţată de 
mărimea vitezei cu care se realizează mişcarea. De asemenea nici de 
direcţia sau sensul mişcării. Mărimea, respectiv poziţia curbei directoare, 
depinde de poziţia punctului care descrie traiectoria față de axa de rotaţie, 
sau faţă de suprafaţa de alunecare a ghidajelor. 

2. Directoarea cinematică obținută ca înfăşurătoare a unei curbe mo- 
bile, poate fi foarte variată ca formă şi ca mod de profilare. La unele 
procedee de prelucrare prin aşchiere, scula are mai mulți dinţi pe periferie şi 
execută o mişcare de rotaţie. Mişcarea de rotaţie este mişcarea de aşchiere 
şi se combină cu mişcarea de avans. În funcţie de caracterul şi numărul 
mișcărilor de avans, de raportul dintre mărimile acestora, rezultă forma 
curbei directoare ca înfășurătoare la 
poziţiile curbelor elementare descrise de 
fiecare punct de pe generatoare, respec- 
tiv de pe muchiile aşchietoare ale dinți- 
lor sculei. 

Ca exemplu tipic se aminteşte îre- 
zarea suprafeţelor plane, la care mişcarea 
de rotație a frezei se combină cu miş- 
carea, rectilinie de avans. Fiecare punct 
de pe muchia aşchietoare a unui dinte 
descrie o curbă cicloidală alungită. 
E Înfăşurătoarea la aceste curbe elemen- 
Fig. 8.8. Obţinerea curbei directoare ca tare este o linie dreaptă, reprezentind 
înfășurătoare a poziţiilor unor cicloide directoarea suprafeţei plane prelucrate. 

alungite. Cazul este redat în figura 8.8, unde freza 

se roteşte cu viteză unghiulară œr, rezul- 

tată din viteza de aşchiere şi în același timp înaintează cu o mişcare recti- 

linie, cu viteza vu, rezultată din valoarea reglată a avansului. Mărimea 

pasului p a curbei cicloidale depinde de raportul dintre viteza unghiulară 

œr Şi viteza de avans vy. Pasul microneregularităţilor s ale suprafeței pre- 

lucrate, depinde de pasul cicloidei alungite şi de numărul de dinţi 
ai sculei. | 
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Cu cît numărul de dinţi la sculă este mai mare, în cazul discurilor 
abrazive cu cît granulele sînt mai mici, şi viteza mişcării de avans este mai 
mică, cu atit numărul de curbe cicloidale elementare este mai mare, deci 
suprafața reală S' va fi mai apropiată ca îormă de suprafața teoretică 5. 

Poziţiile reciproce ale curbelor cicloidale elementare pot fi foarte 
diferite, astfel că şi înfăşurătoarea lor poate lua forme foarte variate. 
Poziţiile reciproce ale curbelor cicloidele, deci forma înfăşurătoarei de- 
pinde de raportul vitezelor mişcărilor de avaris componente. De exemplu, 
pentru obținerea unor curbe directoare elicoidale, sau spirale, cu diverse 
valori ale pasului, nu trebuie acționat decît asupra raportului dintre miş- 
cările de avans rectiliniu şi circular. 

8. Directoarea cinematică obţinută ca imprimată prin rulare, se 
foloseşte avantajos în cazul prelucrării roţilor dințate cilindrice şi conice. 
Procedeul reproduce imprimarea formei unei curbe de pe un plan, pe un 
cilindru, respectiv pe un con, sau a unei curbe de pe un plan, pe un cilin- 
dru, respectiv pe un con, sau a unei curbe de pe un cilindru, pe alt cilindru. 

Principalele exemple de obţinere a directoarei cinematice prin 
imprimare, sînt reprezentate în figura 8.9. În poziţia a este redat cazul pre- 
lucrării dinţilor roţilor cilindrice cu dinţi înclinați, prin rularea roții pe 
un plan cu drepte înclinate. Dreptele înclinate sînt materializate de punc- 
tele de pe muchiile așchietoare ale sculei. Este cazul mortezării roților div- 
țate cilindrice pe maşini lucrînd cu cuţit-pieptene. Soluţia din poziţia b 
reprezintă de fapt o combinație dintre metodele prin imprimare și prin 
legătura cinematică. Aici, pentru ca roata dinţată să poată imita rularea 
pe planul cu dreptele înclinate, primeşte o mişcare de rotație suplimentară. 
Valoarea rotirii suplimentare depinde de deplasarea axială a saniei port- 
sculă şi'se suprapune pe mişcarea de rotaţie de divizare a roții prelucrate. 
Mişcările sculei şi ale şurubului avansului axial se însumează la un meca- 
nism de însumare (D), în cazul de față un mecanism diferenţial şi astfel 
se transmite către piesa de prelucrat. 

În poziţia c a figurii 8.9 este schematizată soluţia imprimării între 
doi cilindri, principiu utilizat la prelucrarea dinților înclinați pe maşinile 
de mortezat dinţii roţilor dințate cilindrice, folosind ca sculă cuțitul-roată. 
Poziţia d prezintă principiul imprimării prin rulare a sculei directoare, în 
cazul prelucrării dinţilor curbi pe roţile dinţate conice. 

e. Obţinerea curbei directoare prin programare. Similar cu obţinerea 
prin programare a curbei generatoare, se pot obţine şi curbele directoare. 
Coordonatele punctelor componente ale curbei, sau alți parametri, sînt 
înregistraţi pe port-program. Înregistrarea, se efectuează codificat numeric, 
sau analogic. 

Comenzile înregistrate pe port-program sînt preluate de dispozitivul 
de citire şi transmise lanțurilor cinematice care servesc la executarea 
mişcărilor la valorile necesare. Mişcările organelor comandate sînt exe- 
cutate cu intermitență, sau continuu. Două exemple de obținere a direc- 
toarei prin programare, utilizate la maşina de frezat, lucrînd cu freza 
deget, sînt prezentate în figura 8.10. La cazul din poziţia a, mişcările 
II şi III, perpendiculare între ele, sînt comandate succesiv, astfel ca să 
se realizeze forma închisă a curbei directoare. Comanda este secvențială. 
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Fig. 8.9. Metode pentru obţinerea curbei direc- Fig. 8.10. Exemple pentru obținerea 
toare imprimate prin rulare. directoarei prin programare, pe ma- 
şina de frezat, lucrind cu freza deget. 


Schița din poziția b redă un exemplu pentru comanda continuă după 
program. Coordonatele punctelor elipsei, înregistrate pe port-program, 
sînt preluate şi transmise la lanţurile cinematice ale mişcărilor II şi II, 
variind continuu vitezele de deplasare, corespunzător profilului de elipsă, 
precum şi pornirea şi oprirea mişcărilor. 


Capitolul 9 
LANȚURILE CINEMATICE ALE MAȘINILOR-UNELTE 


9.1. DEFINIREA ŞI CLASIFICAREA LANȚURILOR CINEMATICE 


În scopul prelucrării diferitelor tipuri de suprafeţe cu ajutorul maşini- 
lor-unelte, trebuie ca între sculă şi piesa de prelucrat să existe o deplasare 
relativă, rezultată din deplasarea uneia din aceste organe, sau din compu- 
nerea mișcărilor ambelor acestor organe. Mişcările sînt necesare realizării 
curbei generatoare şi curbei directoare, componente ale procesului de 
generare a suprafețelor. 

Formele dorite ale curbelor generatoare şi directoare se obțin dacă 
între mişcările componente se realizează un raport bine determinat. În 
mod asemănător, în vederea generării suprafeţelor, între curba generatoare 
şi curba directoare trebuie să se respecte o coordonare bine stabilită. 
Coordonarea rezultă din condiţiile teoretice, geometrice şi cinematice de 
realizare a suprafeţei. 

Două suprafeţe, chiar dacă sînt identice ca formă, ele pot diferi după 
dimensiuni. De aici rezultă că maşina-unealtă trebuie 'să satisfacă şi posi- 
bilitatea reglării poziţiei sculei faţă de piesa de prelucrat, în vederea 
obţinerii dimensiunilor prescrise. 

În procesul de generare a suprafeţelor, curba generatoare se depla- 
sează de-a lungul curbei directoare cu viteza optimă de aşchiere, rezultată 
din felul materialului piesei de prelucrat, din telul materialului sculei, şi 
alte condiţii tehnologice. Modificînd unul dintre aceşti parametri, apare 
necesitatea modificării vitezei de deplasare a generatoarei. Rezultă că 
maşina-unealtă trebuie să permită și reglarea vitezei de deplasare a genera- 
toarei, între limitele determinate de valorile utilizate ale parametrilor 
de care depinde viteza de aşchiere. 

Pe lingă funcţiile amintite mai sus, mașina-unealtă trebuie să asigure 
prinderea, semifabricatului şi sculei, schimbarea rapidă a sculelor, alimen- 
tarea cu semifabricat. În continuare să permită controlarea dimensiunilor 
obţinute, în general a funcționării perfecte a maşinii, precum şi efectuarea, 
comenzilor necesare punerii în funcțiune şi opririi maşinii. Funcționarea 
corectă este asigurată dacă între mişcările şi funcţiile maşinii-unelte sînt 
realizate legături bine determinate, realizate de obicei pe cale cinematică. 


201 


Luînd în considerare o singură mişcare, o singură funcţiune a magi- 
nii-unelte, pentru realizarea acesteia trebuie să existe un lanţ de meca- 
nisme care transmit mișcarea de la organul antrenor, la organul antrenat. 

Privit din punctul de vedere al proiectării, fabricării şi exploatării 
maşinilor-unelte, totalitatea mecanismelor, care servesc la realizarea unei 
mișcări, respectiv functiuni, se numeşte lani cinematic. Făcînd referire la 
înreaga maşină-unealtă, totalitatea lanțurilor cinematice compune cinema- 
tica, respectiv schema, sau structura cinematică a mașinii-unelie. 

Structura cinematică a unei mașini-unelte poate îi compusă dintr-un 
singur, sau mai multe lanţuri cinematice. De exemplu, la maşinile de 
broșat există un singur lanţ cinematic, restul funcţiunilor necesare gene- 
rării suprafeţelor fiind asigurate de construcția specială a sculei. Cu cît 
suprafața generată este mai complexă, iar geometri şi construcţia sculei 
mai simplă şi cu cît gradul de mecanizare şi automatizare al maşinii-unelte 
este mai ridicat, cu atît numărul lanțurilor cinematice este mai mare, 
deci structura cinematică este mai complexă. Complexitatea structurii 
cinematice este influențată şi de precizia şi capacitatea de producţie a 
maşinii. 

Din punct de vedere al funcţiei îndeplinite, lanţurile cinematice pot 
fi grupate în : a — lanțuri cinematice de generare ; b — lanţuri cinematice 
auxiliare. 

Lanţurile cinematice auxiliare sînt destinate funcţiilor auxiliare, 
legate de ciclul mașinii, ca de exemplu, pentru pornirea sau oprirea mişcării 
principale, sau a mişcărilor de avans, schimbarea valorii turaţiilor, sau 
avansurilor, alimentarea cu semifabricat, schimbarea şi reglarea poziţiei 
sculelor, controlul dimensiunilor etc. În funcţie de gradul de mecanizare 
şi automatizare al mașinii, lanţurile cinematice auxiliare pot îi multe la 
număr, sau să lipsească complet, ca în cazul maşinilor-unelte universale 
cu comandă manuală. 

Deoarece tipurile constructive ale lanțurilor cinematice auxiliare 
diferă cu destinația lanţului și cu tipul maşinii-unelte la care se utilizează, 
varietatea lor este foarte mare. Din acest motiv, lanţurile cinematice 
auxiliare au fost tratate parţial, odată cu analiza cinematicii tipurilor de 
mașini-unelte. Vor mai fi tratate în capitolul referitor la mecanismele și 
sistemele de comandă ale maşinilor-unelte. În continuare, clasificarea, se 
va referi numai la lanţurile cinematice de generare. 

Lanţurile cinematice de generare transmit mişcările necesare obţi- 
nerii formelor şi dimensiunilor curbelor generatoare şi directoare, cu vite- 
zele corespunzătoare. Deşi varietatea formelor curbelor generatoare şi 
directoare este mare, totuşi, majoritatea lor se pot obţine din combinarea 
mișcării circulare și rectilinii. De aici rezultă că şi lanţurile cinematice, 
în majoritatea lor, sînt destinate obținerii acestor mişcări, iar prin combi- 
narea corespunzătoare a lor se asigură respectarea anumitor legi de mişcare 
pentru traiectoria prescrisă. 

Lanţurile cinematice de generare pot fi grupate după diverse criterii 
şi anume: a — după caracterul mişcării transmise ; b — după denumirea 
procedeului utilizat la prelucrarea suprafeței ete. Din punct de vedere al 
caracterului mișcării transmise se deosebesc următoarele tipuri : 

a, — lanţ cinematic principal, care asigură desprinderea aşchiei, cu 
viteza optimă de aşchiere. Mişcarea se efectuează pe traiectoria curbei 
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directoare, sau formează curbe elementare a căror înfăşurătoare este 
directoarea ; . 
da — lanţ cinematic de avans, care asigură continuitatea desprinderii 
aşchiei în vederea profilării curbei generatoare, sau obținerii dimensiunii 
suprafeței prelucrate. 
După denumirea procedeului utilizat la prelucrare, se deosebesc : 


bı — lanţ cinematic de filetare, care se foloseşte, în general, la prelu- 
crarea suprafețelor elicoidale, indiferent că îndeplinește rol de filet, sau 
canal elicoidal pe o suprafață cilindrică, conică, eventual globoidală, sau 
dispunerea înclinată a dinţilor pe o roată dinţată cilindrică etc. ; 

b, — lanţ cinematic de rulare, care se foloseşte în scopul obţinerii curbe” 
lor generatoare, sau directoare prin procedeul rulării ; 

b, — lanţ cinematice de detalonare, care se foloseşte pentru obţinerea 
curbei directoare în formă de spirală, în scopul realizării unghiului de 
aşezare la anumite scule; 

b, — lanţ cinematic de divizare, care 
se foloseşte în special la mașinile-unelte 
de prelrerat dinţii roţilor dinţate, în 
vederea, realizării numărului de dinţi, 
respectiv dispunerii uniforme a dinților 
pe periferia roții; 

bs — lanţ cinematic cu mecanism de 
însumare (cu mecanism diferential), care 
indiferent de procedeul de prelucrare, 
transmite mişcarea la un mecanism de 
însumare, în scopul combinării cu o altă 
mişcare primită de la un alt lanţ 
cinematic. ` 

Luînd în considerare structura cine- 
matică a întregii mașini-unelte, aceasta 
poate fi grupată, din punct de vedere 
al mișcărilor realizate de lanţurile cine- 
matice componente, în două grupe: 
a — structură cinematică simplă, cînd 
lanţurile cinematice de generare transmit 
numai mişcări circulare şi rectilinii, de 
exemplu, la maşinile de broşat, de găurit, 
de rectificat cilindric etc. ; b —,structură, 
cinemasică'complexă, cînd lanţurile cine- 
matice de generare sînt astfel legate între 
ele ca să poată realiza traiectorii com- 
plexe, de exemplu la maşinile de prelu- 
crat dinţii roților dințate, de prelucrat 
filete, de detalonat ete. 


În figura 9.1 sînt prezentate sche- Fig. 9.1. Exemple de mașini-unelte cu 
matizat două exemple de magini-unelte structură cinematică simplă. 
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avînd structuri cinematice simple. În poziţia a, structura cinema- 
tică a unei maşini de găurit este compusă din două lanţuri cinematice simple. 
Lanţul cinematic principal 7 realizează mişcarea principală de aşchiere I 
a burghiului B, mişcarea fiind preluată de la motorul electric M. Al doi- 
lea este lanţul cinematic de avans 2, care asigură mişcarea de înaintare 
axială a sculei B. Mişcarea este preluată de la arborele principal AP şi 
transmisă la pinola P. 

În poziţia b este reprezentată structura cinematică schematizată a 
unei maşini de rectificat rotund exterior, compusă din trei lanțuri cine- 
matice simple. Lanţul cinematic 7 transmite mişcarea principală de rota- 
ție T de la motorul electric M,, la discul abraziv DA. Turaţia mişcării I 
se determină din viteza de aşchiere admisă şi diametrul discului abraziv. 
Lanţul cinematic 2 realizează mişcarea de rotaţie II a semifabricatului, 
preluată de la motorul electric M,. Această mişcare are rolul de a profila 
curba, directoare. Turaţia mişcării JI rezultă din mărimea admisă a avan- 
sului circular, care de fapt reprezintă grosimea aşchiei, măsurată pe 
periferia semiiabricatului, la o rotaţie a discului abraziv. Al treilea lanț cine- 
matic realizează mişcarea TII, care este o miscare rectilinie, paralelă cu 
axa de rotaţie a semitabricatului şi are rolul de a profila curba generatoare. 
Mişcarea este obţinută de la motorul electric M,, pe cale hidraulică. 
Motorul M, acţionează o pompă hidraulică PH care debitează ulei sub pre- 
siune în cilindrul motorului hidraulic CH, prin robinetul de ştrangulare 
(droselul DR) şi inversorul 7. Cilindrul hidraulic este organul mobil şi 
fiind fixat de masa maşinii, transmite mişcarea rectilinie III piesei de 
prelucrat. 

La ambele exemple, lanțurile cinematice funcţionează independent, 
nefiind legate între ele, numai din punct de vedere tehnologic. De exem- 
plu, vitezele mișcărilor de avans sînt raportate la o rotaţie a sculei (bur- 
ghiului sau discului abraziv). 

În figura 9.2 este reprezentat schematizat ca exemplu de maşină-uneal- 
tă avind structură cinematică complexă, strungul de detalonat. Parte 
din lanţurile cinematice care compun structura cinematică a maşinii sînt 
lanţuri simple, parte sînt lanţuri complexe. Lanţul cinemati cprincipal 1 
preia mişcarea de la motorul M 
şi o transmite .semifabricatului S, 
ca mișcare de rotaţie I fiind lanţul 
cinematic de generare pentru ob- 
ţinerea generatoarei. Lanţul cine- 
matic de generare, pentru obținerea 
generatoarei, în acest caz linie 
dreaptă şi înclinată față de axa de 
rotație a  semifabricatului, este 
compus din două ramuri. Prima 
ramură (2) preia mişcarea de la 
arborele principal şi o transmite 
şurubului conducător 5C, realizind 
avansul longitudinal II, al saniei 
Fig. 9.2. Exemplu de mașină unealtă cu struc- longitudinale SL. A doua ramură 

tură cinematică complexă. preia mişcarea de la şurubul con- 
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ducător SC, al avansului longitudinal şi o transmite şurubului conducător 
SO, al avansului transversal III. Din combinarea vitezelor celor două 
mişcări rezultă unghiul de înclinare al generatoarei. 

Următorul lanţ cinematic de generare este cel de detalonare, care 
asigură obținerea curbei directoare în formă de spirală arhimedică. Pen- 
tru aceasta se combină mişcarea de rotaţie I a semitfabricatului, cu miş- 
carea rectilinie IV a saniei portsculă SP. Lanţul cinematic face legătura 
dintre o ramură a lanțului cinematice principal şi lanţul cinematic 4, care 
preia mișcarea de la arborele principal şi o transmite camei disc CD. 

Din exemplul analizat, rezultă că unele lanţuri cinematice, sau cel 
puţin ramuri din el, participă la realizarea a două, sau chiar mai multe 
mişcări, deci fac parte componentă din mai multe lanţuri cinematice com- 
plexe. În exemplul din figura 9.2, o ramură a lanţului cinematic principal 7 
participă atît la lanţul cinematic de profilare a generatoarei 2 şi ô, cît 
şi la lanţul cinematic de detalonare 7. 


9.2. STRUCTURA ȘI COMBINAREA LANŢURILOR CINEMATICE 


După cum s-a definit în paragraful 9.1, lanţul cinematice reprezintă 
totalitatea mecanismelor care servesc la transmiterea mișcării, de la orga- 
nul antrenor la organul antrenat. Definiţia este generală şi include o largă 
varietate de sisteme şi mecanisme utilizate la transmiterea mişcărilor. 

La maşinile-unelte, pentru transmiterea mişcărilor se folosesc sis- 
teme mecanice, hidraulice, pneumatice, electrice şi combinaţii ale aces- 
tora. Deoarece de acționarea hidraulică, pneumatică şi electrică se ocupă 
alte discipline, în continuare, în prezentul manual, se vor trata numai 
sistemele mecanice de transmitere a mişcărilor. 

În afară de conţinutul definiției generale, de a transmite o mi'care, 
lanţurile cinematice trebuie să satisfacă şi alte cerinţe. De obicei, la orga- 
nul conducător, de intrare, mişcârea are o singură valoare şi un singur 
sens iar la organul antrenat, de ieşire, mişcarea se cere să aibă diferite 
valori, între valoarea minimă şi maximă, şi să permită inversarea sensului 
ei. Rezultă că printre mecanismele lanţului cinematic trebuie să existe 
şi mecanisme care permit schimbarea raportului de transmitere, altele 
pentru inversarea sensului mișcării. 

În continuare trebuie ca mișcarea la organul de ieşire să poată fi por- 
nită şi oprită în orice moment determinat de ciclul de lucru al maşinii, 
deci trebuie să existe mecanisme corespunzătoare, de obicei cuplaje, 
pentru satisfacerea acestei cerinţe. 

În scopul reducerii timpilor auxiliari, în cazul de faţă a timpului de 
oprire, în lanțurile cinematice se prevăd și frîne, care intră în funcţiune 
odată cu comanda de oprire. 

În cazul lanțurilor cinematice complexe, pentru ca anumite ramuri 
să poată fi combinate cu alte ramuri, trebuie să existe mecanisme care să 
permită ramificarea lanţului, altele pentru însumarea mișcărilor primite 
de la două ramuri diferite. Pentru acest scop lanţurile cinematice trebuie 
să cuprindă mecanisme de ramificare şi de însumare a mişcărilor. 
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Sint cazuri cînd mişcarea de un anumit caracter trebuie transformată 
în mișcare de alt caracter. De obicei, mișcarea la organul antrenor este o 
mişcare de rotaţie, iar la organul antrenat poate fi o mişcare rectilinie 
continuă, sau discontinuă, mişcare de rotaţie continuă, cu sau fără schim- 
barea sensului, intermitentă, pendulară etc. Deşi trebuie încă o grupă de 
mecanisme care să asigure transformarea unui anumit fel de mișcare în 
alt fel de mişcare. 

Varietatea constructivă a acestor mecanisme este foarte mare şi 
depinde nu numai de destinaţie, dar și de tipul maşinii-unelte la care se 
folosesc, de condiţiile tehnologice de exploatare etc. Prin tipul maşinii- 
unelte se înţelege atit procedeul folosit la prelucrare (strung, îreză, maşină 
de găurit, de rectificat etc.), dar şi gradul de precizie, gradul de mecani- 
zare şi automatizare, mărimea maşinii etc. Majoritatea tipurilor de mecanis- 
me utilizate în structura lanțurilor cinematice a maşinilor-unelte, para- 
metrilor funcționali, constructivi şi de proiectare, se analizează în partea 
a doua a prezentului manual. 

În figura 9.3 se prezintă două exemple de structură a lanțurilor cine- 
matice. În poziţia a este prezentată structura lanţului cinematic principal 
de la un strung de finisare. Acest lanţ realizează legătura dintre motorul 
electric de antrenare M, ca organ de intrare a mişcării şi arborele princi- 


Fig. 9.3. Exemple de structură 
a lanțuilor cinematice, 
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pal AP, ca organ de ieşire a mişcării. La motorul electric de antrenare se 
consideră mişcare cu o singură valoare şi un singur sens, iar la arborele 
principal o serie de turaţii, între două limite şi în ambele sensuri. Pentru 
îndeplinirea tuturor funcţiilor, lanţul cinematic se compune din următoa- 
rele grupe de mecanisme : a — cuplajul C, serveşte la pornirea şi oprirea 
mişcării arborelui principal; b — mecanismul 7 pentru varierea continuă 
a turațiilor ; c — transmisia cu curea 2 serveşte la amortizarea vibraţiilor 
din prima ramură a lanţului; d — cuplajul C, cu grupa de roți dinţate 3, 
pentru inversarea sensului de rotire; e — mecanismul cu roţi baladoare 4, 
pentru schimbarea în trepte a turaţiilor ; f — mecanismul ő pentru rami- 
ficarea mişcării spre lanțul cinematic de avans. 

În poziția b a figurii 9.3 este prezentată o variantă a structurii lan- 
ului cinematic de avans de la un strung universal. Lanţul realizează 
legătura, dintre arborele principal AP, ca organ de intrare şi arborele 
canelat A C, respectiv şurubul conducător S0,ca organe de ieşire, conduse. 
Lanţul se compune din următoarele grupe de mecanisme: a — transmi- 
sia 7, pentru preluarea mişcării de la lanţul cinematice principal, respectiv 
de la arborele principal AP; b — mecanism de inversare a sensului miş- 
cării 2; e — liră cu roţi de schimb 3; d — mecanism pentru ramificarea, 
mișcării 4, în vederea prelucrării tuturor tipurilor de filete (metric, țoli 
etc.) ; c — transmisia 5 care serveşte la introducerea constantei 25,4; 
f — mecanism NORTON 6; g — mecanism cu roţi baladoare 7; h — și 
un al doilea mecanism de ramificare a mişcării 8, către arborele’ canelat 
AC, sau către şurubul conducător SC. 

Varietatea constructivă şi dimensională a mecanismelor destinate 
aceluiaşi scop poate fi mare și alegerea depinde de mai mulţi factori func- 
ționali, tehnologici şi economici, după cum a rezultat şi din analiza cine- 
matică a maşinilor-unelte din capitolele anterioare. 

Structura cinematică a unei mașini-unelte nu depinde numai de 
numărul şi felul lanțurilor cinematice, depinde şi de modul cum sînt com- 
binate între ele. Din combinarea diferită a aceluiaşi număr și acelorași 
feluri de lanţuri cinematice, pot rezulta structuri cinematice diferite, pen- 
tru obţinerea diferitelor tipuri de mişcări. 

În majoritatea cazurilor, lanţurile cinematice sint dependente între 
ele, dependenţă rezultată din condiţii de funcţionare, tehnologice şi con- 
structiv-economice. Dependenţa, funcţională rezultă din condiția, obţinerii 
unei anumite mişcări, din combinarea a două sau mai multe mişcări com- 
ponente, avînd viteze bine determinate. Dependența constructiv-econo- 
mică rezultă din cerința simplificării şi reducerii dimensiunilor maşini- 
lor-unelte şi din cerința ca aceleaşi mecanisme să participe la compunerea 
cît mai multor lanţuri cinematice. Un exemplu concret îl constituie lan- 
țurile cinematice de avans longitudinal, transversal, vertical şi de rotaţie: 
a mesei rotative de la maşinile de frezat cu consolă. Aici cea mai mare 
parte a lanțurilor este comună, ramificarea făcîndu-se numai înaintea 
ultimelor mecanisme ale lanțurilor. 

În structura cinematică a maşinilor-unelte, lanţurile cinematice pot 
fi combinate între ele prin : a — legătură exterioară ; b — legătură interioară. 
Legătura exterioară se realizează la acele lanțuri cinematice la care între 
vitezele mişcărilor de ieşire nu trebuie să existe nici o dependentă. Orga- 
nele de intrare ale lanțurilor primesc mişcarea de la un organ de antrenare 


207 


comun. Ca exemplu poate servi maşina de alezat cu mai mulţi arbori, 
reprezentată schematizat în figura 9.4, a, unde 1, 2, 3 şi 4 reprezintă 
lanţurile cinematice ale arborilor principali. 


Fig. 9.4. Moduri de legare a lanțurilor cinematice: 
a — legare exterioară; b — legare interioară. 


În cazul cînd între vitezele mişcărilor la organele de ieşire trebuie 
asigurată o anumită dependență între lanţurile cinematice, se realizează 
legătura, interioară. La majoritatea mașinilor-unelte între lanţurile cine- 
matice există o legătură interioară. In figura 9.4, b, este reprezentat 
schematizat un exemplu de legătură interioară între lanțurile cinematice 
ale maşinii de frezat roți dinţate. Lanţul cinematic de avans 2 este legat 
interior cu lanţul mişcării principale 7, iar masa rotativă este legată 
interior, pe deoparte cu lanţul mişcării principale prin lanţul 3, pe de altă 
parte cu lanțul mișcării de avans 2, prin lanţul 4. Pentru însumarea, celor 
două mișcări obţinute de la lanţurile 3 şi 4, se foloseşte un mecanism 


diferențial 5. 

Legarea interioară se poate realiza în diverse moduri și depinde de 
faptul că mişcările se primesc de la un singur motor de antrenare, sau de 
la mai multe motoare, şi de faptul că mișcările se execută simultan, sau 
decalate în timp. În general, legarea interioară se poate face în trei 
moduri : a — în serie; b — în paralel; e — miat. 

Combinarea lanțurilor cinematice prin legarea îm serie. Prin legarea în 
serie a lanțurilor cinematice se înțelege soluția cînd folosind un mecanism 
de legătură, mișcarea de ieşire a primului lanţ, constituie mişcare de 
intrare pentru lanţul următor. 
Exemplul reprezentativ pentru 
acest caz este lanţul cinematic 
de avans de la mașinile de frezat 
cu consolă, prezentat schemati- 
zat în figura 9.5. Primul lanţ 
cinematic face legătura dintre 
motorul de antrenare M şi 
arborele roții baladoare RB. 
Fig. 9.5. Combinarea lanțurilor cinematice prin Ecuația cinematic a acestui 

legare. CA, serie; lanț se poate scrie sub forma : 


Nae = hy * leas 
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unde: nas este turaţia arborelui roții baladoare şi este mişcare de ieșire ; 
ny — turaţia motorului, este mişcare de intrare la primul lanţ ; 
Tez — raportul de transmitere total al cutiei de avansuri. 


Ecuația cinematică al celui de al doilea lanţ are forma : 


Ny = Nae? ta 


Nye = NRB ` le 


sau, 


Ngo = ngr’ levy 


unde: Naj N; hp Sînt turaţiile şuruburilor avansului longitudinal, 
transversal, respectiv avansului vertical ; 

ic; te; cv — rapoartele de transmitere ale lanțurilor avan- 

surilor longitudinale, transversale şi verticale. 

În acest; caz rezultă că turaţia arborelui roții baladoare npg, reprezintă 

mişcarea de intrare pentru lanţul cinematic următor. Ecuația cinematică 

a lanţului obţinut prin combinare, folosind legarea în serie, are forma : 


Nag = Na" tea? ter 
Ng = Ny: lea’ Tep 
sau, 


Nnw = Ny * ca * teo» 


Dacă legătura dintre lanțurile cinematice se realizează cu cuplaje, 
raportul de transmitere este unu, dar dacă se realizează cu angrenaje cu 
roți dințate, raportul de transmitere poate fi egal, sau diferit de unu cînd : 


irg £ 1, 


atunci ecuațiile cinematice ale lanțurilor combinate trebuie să includă 
şi valoarea acestui raport de transmitere (ige). 

În cazul lanțului cinematic combinat, obținut prin legare în serie, 
mişcările la organele finale pot fi obținute numai succesiv, în funcţie de 
ciclul de lucru al maşinii-unelte. 

Combinarea lanțurilor cinematice prin legarea în paralel. Legarea în 
paralel a două, sau mai multe lanţuri cinematice se realizează cînd între 
mişcările de intrare, sau între mişcările de ieşire există un raport deter- 
minat. Din punctul de vedere al preciziei cu care se realizează raportul 
dintre mişcările de ieşire, se pot deosebi două cazuri : 

a — cînd raportul rezultă fără să fie condiţionat cinematic ; 

b — cînd raportul este impus, deci este condiţionat cinematic. 

Primul caz se întilnește destul de des şi apare la lanţurile cinematice 
de avans, cînd aceste mişcări nu participă la profilarea generatoarei sau 
directoarei. De exemplu, la o maşină de rectificat rotund exterior, sau 
interior, între mişcarea de avans longitudinal şi mişcarea de avans circular, 
deşi există legătura cinematică, modificarea raportului dintre aceste miş- 
cări nu influenţează precizia de lucru a mașinii. Sau în cazul strungului, 
la strunjirea suprafeţelor cilindrice, conice, frontale etc. mişcarea de avans 
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este preluată de la lanţul mișcării principale, deci există legătura cinema- 
tică între aceste două mişcări, totuşi raportul lor nu trebuie realizat rigid. 

În figura 9.6, a este reprezentat schematizat exemplul amintit la 
strung. Lanţurile cinematice combinate prin legare în paralel realizează 
mişcările I şi Ii. 


Fig. 9.6. Combinarea lanțurilor cinematice prin legarea In paralel. 


Cel de al doilea caz se utilizează la maşinile-unelte la care curbele 
generatoare şi directoare se realizează prin combinarea unor mişcări ele- 
mentare, de rotaţie şi de translație, cum sînt elicea, spirala, cicloidele etc. 
Soluţia este des utilizată la maşinile-unelte de filetat, de danturat, de 
detalonat etc. În figura 9.6, b se prezintă acelaşi strung din poziţia a, 
dar în cazul prelucrării, pe cale cinematică a suprafeţei conice. Lanţurile 
cinematice legate în paralel realizează mişcările II şi JII, din combinarea 
cărora, rezultă unghiul conului. 

La combinarea lanțurilor cinematice prin legare în paralel, caracte- 
ristic este faptul că mișcările realizate de lanţurile legate se transmit 
simultan. De asemenea și faptul că, în multe cazuri, pentru însumarea 
mişcărilor se foloseşte mecanismul diferențial. 

Combinarea lanțurilor cinematice prin legare mistă. Acest mod de com- 
binare se foloseşte, ca şi legarea în paralel, în scopul obţinerii curbelor 
generatoare, sau directoare, prin compunerea sau însumarea a două, sau 
mai multor mişcări. Se pot distinge două moduri de combinare : a — prin 
legarea paralel-serie ; b — prin legarea serie-paralel. 

În primul caz, două lanţuri cinematice funcţionînd în paralel, sînt 
legate la organele de ieşire, astfel că în final se obţine o singură mișcare, 
ca sumă a primelor două. Ca mecanism de însumare se utilizează mecanis- 
mul diferențial, mecanismul cu cuplaj automat (cu bile, sau cu role), 
mecanismul cu clichet, sau altele. La această legare, caracteristic este că la 
ieșire se culege o singură mişcare. Ca exemplu poate îi urmărită schema din 
figura 9.4, b, la care mișcările obţinute cu ajutorul lanțurilor 3 și 4 sînt 
însumate de diferențialul 5, de unde prin legare serie se transmite la 
masa rotativă. Mișcarea suplimentară a lanțului 4 este necesară în cazul 
prelucrării dinţilor înclinați. Mai amănunţit s-a tratat în paragraful 5.1, la 
analiza cinematică a maşinilor de frezat roţi dinţate cilindrice. 

Combinarea prin legare serie-paralel se utilizează foarte des şi repre- 
zintă cazul cînd mişcarea de ieşire a unui lanţ cinematic este descompusă 
în două, sau mai multe lanţuri, cu legare în serie, iar ramurile obținute 
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sînt legate în paralel. Caracteristic este deci faptul, că dintr-o singură 
mişcare se obțin mai multe mișcări, existind un raport rigid între ele. 
Drept exemplu poate fi studiat cazul din figura 9.6, b dacă se ia în con- 
siderare ca. lanţ antrenor lanţul mișcării principale, din care se ramifică 
cele două lanţuri ale mișcărilor de avans. 


9.3. LANȚUL CINEMATIC AL MIŞCĂRII PRINCIPALE 


9,3,1. STRUCTURA LANȚULUI CINEMATIC AL MIȘCĂRII PRINCIPALE 


Lanţurile cinematice ale mişcărilor principale care servesc la reali- 
zarea vitezei de aşchiere, de obicei pe traiectoria curbei directoare a supra- 
feței prelucrate, fac parte din grupa lanțurilor cinematice de generare. 
Atunci cînd curba directoare este diferită de cerc, sau linie dreaptă, 
rezultînd din compunerea acestor două mișcări elementare,viteza de aşchiere 
realizată de lanţul mişcării principale, se consideră viteza uneia din miş- 
cările componente. De exemplu, la prelucrarea suprafeţelor elicoidale, 
viteza, de aşchiere se obţine din componenta circulară a elicei. 

Lanţurile mişcărilor principale se clasifică după traiectoria mişcării 
realizate la organul de ieşire în: a — lanţuri pentru mișcare circulară ; 
b — lamţuri pentru mişcare rectilinie. 

Lanturile cinematice principale pentru mişcare circulară, în funcție de 
tipul maşinii-unelte la care se utilizează, transmit mişcarea la semifabri- 
cat, ca în cazul strungurilor, sau la sculă, ca în cazul maşinilor de frezat, 
de găurit, de rectificat. În scopul realizării traiectoriei circulare cu precizie 
ridicată, se folosesc cuple fus-lagăr, sau ghidaje circulare, de diferite 
construcţii. Principalele cerințe ce se ridică față de aceste mecanisme sînt : 
a — precizie geometrică ridicată; b — preluarea automată a jocurilor la 
valorile optime ; e — randamentul ridicat ; d — forţe minime şi constante 
pentru învingerea frecărilor. 

În afara formei geometrice, la curba directoare trebuie realizate şi 
anumite dimensiuni. La lanţurile pentru mișcare circulară, dimensiunile 
se obţin din poziţia reciprocă dintre sculă şi piesa de prelucrat, sau din 
dimensiunea sculei, ca în cazul maşinilor de găurit. 

Viteza, de aşchiere obținută la organul de ieșire depinde de mai mulți 
factori, care se modifică în timpul exploatării maşinii-unelte, astfel că 
lanţul trebuie să asigure obținerea vitezei de aşchiere la valorile optime. 
Din punct de vedere al posibilităţilor de obţinere a valorilor vitezelor de 
aşehiere, lanţurile mişcărilor principale se grupează în: a — lanţuri cu 
schimbare în trepte a vitezelor; b — lanțuri cu schimbare continuă a 
vitezelor. 

Felul lanţului mişcării principale, după criteriul amintit mai înainte, 
rezultă din construcţia mecanismului utilizat la schimbarea turaţiilor. 
După cum rezultă din a doua parte a prezentului manual, se utilizează 
o gamă largă de mecanisme pentru schimbarea în trepte, ca de exemplu, 
transmisiile de curele, mecanismele cu roţi dințate, etc. şi pentru schim- 
barea continuă a turaţiilor, ca de exemplu, variatoarele mecanice, hidrau- 
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lice, electrice. Operația de schimbare a turaţiei organului de ieşire, astfel 
ca viteza, periferică să corespundă cu viteza de aşchiere dorită, este de 
fapt o reglare, de unde şi mecanismele destinate acestui scop se numesc 
mecanisme de reglare. 

După cum s-a amintit despre lanţurile cinematice în general, în com- 
ponența lanțurilor cinematice ale mişcărilor principale mai intră meca- 
nisme pentru inversarea, sensului de rotire, mecanisme pentru cuplarea 
şi decuplarea mişcării, precum şi mecanisme de frînare în scopul reducerii 
timpului de oprire. 

Sursa de energie utilizată la majoritatea maşinilor-unelte fiind ener- 
gia electrică, sub formă de curent alternativ, de aceea ca organ de antre- 
nare se foloseşte motorul electric asincron. La construcţiile moderne ale 
maşinilor-unelte, tot mai mult se extinde folosirea motoarelor electrice 
cu mai multe turaţii, cu posibilitatea inversării sensului de rotire, chiar 
la motor. Aceste calități ale motoarelor electrice permit simplificarea 
structurii cinematice a lanțurilor cinematice, deşi ridică unele probleme 
dificile de rezolvat la stabilirea diagramei turaţiilor, astfel ca valorile 
obţinute să fie cît mai apropiate de seriile de numere normalizate. 
Organul de antrenare fiind un motor electric, mişcarea de intrare este 
deci o mişcare de rotaţie, cu una sau mai multe turaţii, de unde se trans- 
mite la, organul de ieşire, prin intermediul unui sistem de mecanisme 
mecanice, hidraulice, electrice, sau combinaţii ale acestora. 


Structura lanțurilor cinematice principale cu mișcare rectilinie este 
asemănătoare cu a acelora avînd mişcare de rotaţie, doar cu mici deose- 
biri. Deosebirea esențială constă la ultimele mecanisme ale lanţului, unde 
are loc transformarea mişcării de rotaţie în mişcare rectilinie alternativă, 
sau continuă. Mişcarea rectilinie alternativă, după cum se analizează 
amănunţit în partea a doua a prezentului manual, se obţine cu mecanisme 
de tipul celor cu bielă-manivelă, cu excentric, cu culisă oscilantă, cu pinion 
cremalieră etc. Dimensiunile curbei directoare posibile de realizat depind 
de cursa maximă a organului de ieşire. 


În structura acestor tipuri de lanţuri cinematice nu intră mecanisme 
de frînare, sau de inversare, deoarece aceste funcțiuni sînt realizate chiar 
de mecanismul de transformare a mişcării. La unele tipuri de mașini-unelte 
miscarea principală rectilinie este continuă, ca de exemplu la maşinile 
de broşat cu lanţ, la maşinile de șlefuit cu bandă etc. Lanţul cinematic 
principal al acestor maşini este relativ simplu, în primul rînd datorită, 
domeniului îngust de reglare a vitezelor de aşchiere şi posibilităţilor sim- 
ple de obţinere a mişcării rectilinii continue. 


9,3,2, EXEMPLE DE LANȚURI CINEMATICE ALE MIȘCĂRII PRINCIPALE 


Lanţurile cinematice ale mişcărilor principale au o seamă de carac- 
teristici comune, care decurg din caracterul comun al mişcărilor atît la 
intrare cît şi la ieşire. Totuși, în practică se utilizează o gamă foarte largă 
de variante, diferind între ele atît structural, cît şi constructiv. Varietatea 
mare rezultă din numărul mare de tipodimensiuni de mașini-unelte, cu 
domenii de utilizare foarte variate ca destinație, productivitate, precizie, 
dimensiune, grad de mecanizare-automatizare etc. 
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În cele ce urmează se prezintă patru tipuri de asemenea lanţuri de la 
maşini-unelte cu destinaţii mult diferite. În figura 9.7 este redat lanţul 
mişcării principale al unui strung revolver. Specific este că turaţiile pot 
fi schimbate automat prin intermediul cuplajelor cu lamele, comandate 
electromagnetic, sau hidraulic. Limitele domeniului de reglare a turaţiilor 
pot fi modificate prin schimbarea raportului de transmitere al roţilor de 
schimb A, B. 


Fig. 9.7. Lanţul cinematic al Fig. 9.8. Lanţul cinematic al 
mișcării principale la un strung mișcării principale de la o 
revolver. mașină de frezat orizontală, 


Exemplul lanţului mişcării principale, folosit la o maşină de frezat 
orizontală este prezentat în figura 9.8. Turaţiile se obţin în trepte cu aju- 
torul unui mecanism cu roţi baladoare. Specific este volantul V, montat 
pe arborele principal. Avînd în vedere variaţia accentuată a forţelor de 
aşchiere, datorită construcţiei speciale a îrezelor, folosirea, volantului este 
foarte avantajoasă pentru uniformizarea vitezei unghiulare. Se recomandă 
la toate tipurile de maşini de frezat. 


Fig. 9.9. Lanţulcinematical mişcării Fig. 9.10. Lanţul cinematic al mișcării principale de 
principale de la o maşină de mortezat. la o maşină de danturat roţi conice. 
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Exemplul din figura 9.9 se referă la o maşină de mortezat. Specific 
este că nu apare un mecanism separat pentru inversarea sensului mişcării 
şi nici frînă. Pentru transformarea mişcării de rotaţie în mişcare rectilinie 
alternativă a saniei portsculă, serveşte un mecanism bielă-manivelă B.M. 
Pornirea şi oprirea transmiterii mişcării se comandă de la cuplajul C. 

În figura 9.10 este reprezentat lanţul cinematic al mișcărilor princi- 
pale ale maşinii de rabotat dinţii roţilor dinţate conice, lucrînd cu două 
cuțite. Cele două cuțite, Ci, Ca execută mișcări rectilinii alternative III, 
III”, materializind flancurile antiomoloage a doi dinţi de pe roata plană, 
cu care angrenează roata de prelucrat în timpul prelucrării. Caracteristic 
la acest tip de lanţ cinematic, este faptul că mișcarea de rotaţie Z este 
transformată de două ori. După prima transformare devine mișcarea 
pendulară JI şi numai după cea de a doua transformare devine mişcarea 
rectilinie alternativă JII, IIT’. Cuţitele lucrează succesiv. 

Analiza amănunţită a mai multor exemple de asemenea lanțuri 
cinematice s-a făcut odată cu analiza cinematică a principalelor tipuri de 
maşini-unelte. 


9.4. LANŢUL CINEMATIC AL MIȘCĂRI! DE AVANS 


9.4.1. DEFINIREA ȘI STRUCTURA LANȚULUI CINEMATIC AL MIŞCĂRII DE AVANS 


Din teoria aşchierii metalelor se cunoaşte că în procesul de aşchiere 
se deosebesc trei feluri de avansuri : 

a— avansul de aşchiere (s), realizat de-a lungul curbei generatoare 
şi se măsoară ca lungime din generatoarea rezultată în urma unei treceri, 
în cazul sculelor cu curbe generatoare materializate, sau ca lungime a 
pasului dintre două treceri, în cazul sculelor care profilează generatoarea 
ca traiectorie a unui punct mobil, sau ca înfășşurătoare ; 

b— avansul pe adîncimea de aşchiere (t), realizat în direcţie perpen- 
diculară pe suprafața prelucrată, şi se măsoară ca lungime a cursei de 
pătrundere între două treceri succesive ale sculei ; 

c— avansul director (u), realizat după direcţia curbei directoare şi 
se măsoară ca lungime a cursei sculei, sau semifabricatului, raportat la un 
dinte, la o rotație sau la uintatea de timp. 

Cele trei feluri de avans se realizează simultan, sau periodic, după 
caracterul ciclului de lucru al maşinii-unelte. In figura 9.11 sînt reprezen- 
tate cele trei feluri de avans, în cazul prelucrării prin strunjire, poziţia a, 
prin frezare cu freză cilindrică, poziţia b şi prin rabotare, poziţia e. Din 
punct de vedere cinematic se analizează avansul de şachiere, pentru rea- 
lizarea căruia serveşte lanțul cinematic al mişcării de avans. 

Mişcarea de avans se execută pe traiectorie circulară, sau pe traiectorie 
rectilinie, după una din cele trei direcţii rectangulare. Avansul rectiliniu 
poartă o denumire pentru fiecare direcţie în parte. Prin avans longitudinal 
se înţelege avansul în plan orizontal, avînd cursă mai lungă decît avansul 
perpendicular pe aceasta, în acelaşi plan orizontal. Restul denumirilor 
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rezultă din prima și anume: avansul în plan 
orizontal, perpendicular pe cel longitudinal, se 
numește avans transversal, iar avansul perpen- 
dicular primelor două, avans vertical. 


În cazul unor maşini-unelte cu mișcare prin- 
cipală de rotaţie, se foloseşte și un alt mod de 
formare a denumirilor avansurilor. Avansul 
paralel cu axa de rotaţie se numește avans 
axial, iar avansul perpendicular cu direcţia axei 
de rotaţie, se numeşte avans radial. Aceste 
denumiri nu se folosesc la maşinile de frezat. 
La strunguri se folosesc ambele denumiri, avan- 
sul longitudinal fiind identic cu cel axial, iar 
avansul transversal cu cel radial. 

Ca urmare a tendinței de extindere a comenzii Cb 
după program numeric la maşinile-unelte, avan- 
sul rectiliniu după cele trei direcții ale axelor 
de coordonate se notează cu indicele corespun- i 
zător direcției, ca: 3z; Sy»5z. Sistemul axelor de 
coordonate este ales empiric de către marile 
întreprinderi producătoare de maşini-unelte, 
respectiv de'către țările dezvoltate, cu asemenca 
industrie. În prezent se manifestă tot mai i 
pregnant tendința de a se adopta un sistem 'c 
internațional unic. 


Valoarea mișcării de avans se exprimă prin Fig. 9.11. Feluri de avans: 
cursa măsurată în milimetri, raportată la ʻo 2 Stiti frezare ca freză sie 
rotaţie, la cursă dublă, sau la un dinte (mm/rot ; 
mm/cd; mm/d), sau prin viteza de avans, care este aceeași cursă măsurată 
în milimetri, dar raportată la unitatea de timp (mm/min). În unele cazuri se 
folosesc şi alte unităţi de măsură, ca de exemplu la maşinile de rectificat 
rotund, avansul transversal se exprimă în miimi de milimetri la o rotaţie 
a semifabricatului, sau la o cursă a avansului longitudinal. 

După cum s-a amintit în cadrul paragrafului 9.2, la figura 9.3, lan- 
ţurile cinematice ale :nişcărilor de avans au în componenţa lor o serie de 
mecanisme similare cu cele din lanţurile principale, dar o parte sînt spe- 
cifice. Specificul rezultă din caracterul deosebit al mişcărilor de avans faţă 
de mişcările principale. 

Mişcările de avans obţinute la organul de ieşire sînt mișcări rectilinii, 
sau circulare, ambele putind fi continui, sau intermitente. Mişcarea recti- 
linie se obţine cu ajutorul unor mecanisme de tipul mecanismelor şurub- 
piuliţă, pinion-cremalieră, camă-tachet, sau cu motoare hidraulice. Par- 
curgînd lanţul cinematic de la organul de ieşire spre organul de intrare 
în componenţa acestuia se mai află : a— mecanism pentru transformarea 
mişcării de rotaţie în mișcare de translație ; b— cuplaj pentru întreruperea 
legăturii cinematice în vederea acționării manuale a organelor de ieșire ; 
e— mecanism pentru inversarea sensului mişcării; d— mecanism pentru 
pornirea şi oprirea transmiterii mișcării. Pentru a putea obține gama de 
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valori reprezentind avansuri, se folosesc diverse tipuri de mecanisme de 
reglare (sînt analizate în partea a II-a a manualului). 

Pentru evitarea defecţiunilor, în lanţurile mișcărilor de avans se 
prevăd mecanisme de siguranţă. Sînt necesare, deoarece în timpul func- 
ționării maşinii, din anumite motive întîmplătoare, pot apărea blocări ale 
organului de ieşire, care ar duce la defecţiuni grave ale mecanismelor 
lanţului. Mecanismele de siguranţă sînt astfel construite şi reglate, ca la 
depăşirea momentului maxim admis, să întrerupă transmiterea mişcării. 

Pentru mişcările de avans rotative, lanţurile cinematice au o struc- 
tură asemănătoare cu cele pentru mişcări rectilinii, cu deosebirea că la 
organul de ieşire mişcarea se transmite cu mecanism melc-roată meleată, 
în cazul mișcării continue, sau cu mecanisme de tipul mecanismului cu cli- 
chet, cu cruce de Malta etc., în cazul mişcării intermitente. 

Deosebit la lanţurile de avans este şi faptul „că la majoritatea tipurilor 
de maşini, la capătul de ieşire acesta se ramifică şi astfel mişcarea se poate 
transmite în mai multe direcţii (longitudinal, transversal, vertical). La 
unele tipuri de maşini, de exemplu la maşinile de frezat cu consolă, miş- 
carea de avans se transmite și la dispozitivele auxiliare, ca masa rotativă, 
sau capul divizor, montate pe masa mașinii. 

Lanţurile cinematice de avans pot funcționa independent de lanțul 
mișcării principale, sau legat cu acesta. În primul caz, lanţul este antre- 
nat de la un motor electric independent, cazul maşinilor de frezat, iar în 
al doilea caz, mișcarea este preluată de la lanţul mişcării principale. La, 
unele tipuri de mașini-unelte, de exemplu la strungurile grele, sincronizarea 
mișcării de avans cu mişcarea principală se realizează cu arbore electric. 

Pentru reducerea timpului consumat la cursele în gol ale organelor 
mobile, lanţul mişcării de avans este prevăzut cu o ramură care transmite 
un avans rapid. În multe cazuri este avantajos ca pentru avansul rapid 
să se prevadă un lanţ cinematic independent de lanţul avansului de lucru. 


94.2. EXEMPLE DE LANȚURI CINEMATICE ALE MIȘCĂRILOR DE AVANS 


Lanţul cinematic de avans al strungului universal, reprezentat în 
figura, 9.3, se continuă cu partea amplasată în cutia căruciorului. Această 
parte servește la ramificarea mişcării după cele două direcţii, longitudinal 
(avans normal şi avans de filetare) şi transversal. Reprezentarea simpli- 
ficată este dată în figura 9.12. 

La strungul universal, pentru avansul de 
lucru, mişcarea este preluată de la bara 
canelată şi transmisă la mecanismul pinion- 
cremalieră, pentru avansul longitudinal, sau 
la şurubul conducător transversal, pentru 
avansul transversal. Selectarea direcţiei avan- 
sului se face prin intermediul cuplajului 2 
iar inversarea sensului, cu ajutorul inver- 
sorului cu roţi cilindrice 7. Specifice acestui 

, Si lanț este mecanismul de siguranță 3, în acest 
Fig. 912, Structura părții iassa Caz de tipul mecanismului cu melc-căzător. 
în cutia căruciorului de strung. Avansul de filetare se obține de la şurubul 
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conducător, prin cuplarea unei piulițe speciale 4. Cuplajul 2 și 
piuliţa 4 sint interblocate, astfel ca să nu existe posibilitatea cuplării 
lor simultane. În caz contrar, organul de ieşire, căruciorul ar primi două 
mişcări cu viteze diferite, ceea ce ar duce la deteriorarea lanţului cinematic. 

Un alt exemplu prezentat în figura 9.13, este luat de la un strung 
semiautomat de copiere. Mişcarea este preluată de la arborele principal 
şi transmisă la şurubul conducător pentru avansul longitudinal. Pentru 
reglarea în trepte a valorii avansului, servește un mecanism de reglare 5, 
iar pentru modificarea limitelor domeniului de reglare, servesc roţilor de 
schimb A. şi B. Avansul transversal este preluat de la avansul longitudi- 
nal, printr-un mecanism pinion-eremalieră şi transmis la o camă spaţială. 


Fig. 9.18. Lanţul cinematic al mișcărilor de Fig. 9.74. Lanţ cinematic pentru 
avans folosit la un strung semiautomat. mișcarea de avans la mașina de 
săurit cu montant. 


În scopul obţinerii avansului rapid, există o ramură independentă 
care preia mişcarea de la motorul electrio M, prin mecanismul 2, cupla- 
jul automat cu cuplare în ambele sensuri 3 şi prin cuplajul automat cu 
cuplare într-un singur sens 4, se leagă la lanţul propriu-zis. Folosind o 
asemenea soluţie constructivă, se mărește gradul de automatizare al 
ciclului mişcărilor de avans. 

Lanţurile cinematice de avans folosite la maşinile de găurit, compara- 
tiv cu ale altor tipuri de mașini-unelte, sînt mai simple. Un exemplu 
este redat în figura 9.14, aparţinind unei maşini de găurit cu montant. 
Atît mișcarea principală de rotație, cît şi cea de avans axial, sînt executate 
de arborele principal AP. În scopul corelării avansului cu mişcarea prin- 
cipală, lanţul mișcării de avans preia mişcarea de la arborele principal şi 
o transmite la pinola acestuia. Mecanismul de reglare 7 se compune din 
două perechi de conuri de roţi dințate, cu pană glisantă, iar transformarea 
mișcării de rotaţie în mişcare de translație se face cu un mecanism pinion- 
cremalieră 2. Deplasarea axială a pinolei se poate realiza şi manual, ca 
avans de lucru de la roata de mină 3, iar ca avans rapid de la roata de 
mină 4. 

Maşinile de găurit cu grad de mecanizare mai ridicat, paralel cu lan- 
pul avansului de lucru, sînt dotate şi cu un lanţ pentru avansul rapid. 
Comanda poate fi manuală, sau mecanizată şi automatizată.. 
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Lanţul cinematic de avans al mașinilor de frezat cu masa în consolă 
prezintă anumite particularităţi. Mişcarea este preluată de la lanţul miş- 
cării principale, dar poate fi şi independentă, luată de la un motor electric. 
Cînd organul de intrare este legat de lanţul mişcării principale, ca în cazul 
din figura 9.15, în afara mecanismului de reglare 7 şi roţile de schimb A, B, 
mai este necesar şi un arbore telescopic 2 cu cuplaje cardanice, pentru a 
permite realizarea avansului pe verticală. La exemplul din figura 9.15, 


avansul mecanic se obține numai 
în direcţie longitudinală, 

În direcţiile transversale şi 
verticale se obţine numai avans 
manual. Structura lanţului per- 
mite inversarea sensului avan- 
sului şi realizează transformarea 
mișcării de rotaţie în cea de 
translație prin mecanism şurub- 
piuliţă ($:; $: Şi $,). Cuplajul C 
serveşte la pornirea, respectiv 
oprirea avansului mecanic. 

Varietatea mare a tipurilor 
de suprafețe de prelucrat pe 
Fig. 9,15. Lanţul cinematic al mişcării de avans la maşinile-unelte, a necesitat şi o 

o mașină de frezat cu consolă. varietate mare a lanțurilor 

cinematice de avans. Lan- 

țurile cinematice diferă între ele prin structură, construcţie și gradul de 

mecanizare-automatizare al ciclurilor de obţinere a mişcărilor de avans, 
deosebiri dictate, în primul rînd, de caracterul mişcărilor de avans. 


9.5. LANȚUL CINEMATIC DE FILETARE 


9,5.1. GENERAREA DIRECTOAREI ȘI SUPRAFEŢEI ELICOIDALE 


Canalul elicoidal este utilizat pentru diverse scopuri în construcţia 
de mașini. Cel mai des apare sub formă de filet la organele mecanismelor 
care transmit o mişcare rectilinie, de tipul şurub conducător-piuliță ; la 
profilarea după lungime a dinţilor roţilor dinţate cu dinţi înclinați; la 
profilarea muchiilor aşchietoare a unor scule de tipul burghielor, alezoa- 
relor, frezelor cilindrice cu dinţi înclinați, frezelor-mele ete. 

Canalul elicoidal se prelucrează după destinația organului respectiv, 
pe suprafaţă cilindrică, conică sau globoidală, după cum este reprezentat 
în figura, 9.16, a, b, şi c. Cunoscînd că elicea rezultă din combinarea mişcări; 
de rotație cu una de translație, de obicei axială, după sensul mişcării de 
translație se deosebesc canale pe dreapta, şi canale pe stinga. 

Forma secţiunii canalului, în plan perpendicular pe direcția elicei, 
deci generatoarea, se profilează foarte variat. La filete forma secţiunii 
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golului poate fi triunghiulară, trapezoidală, pătrată, cu sau fără racordări 
etc. În multe cazuri forma secţiunii canalului rezultă din compunerea unor 
arce de curbe, ca de exemplu la burghiul elicoidal. 

În procesul de prelucrare al canalelor elicoidale, după cum s-a amintit 
în paragraful 9.4, curba directoare se obţine : a — cu scule avînd curba 
directoare materializată (tarozi, filiere); b — pe cale cinematică ; c — prin 
imprimare, folosind metoda rulării. Pe maşinile-unelte se utilizează toate 


metodele, folosindu-se lanțuri cinematice corespunzătoare obţinerii miş- 
cărilor necesare. 

În prezentul capitol se tratează numai acele lanţuri cinematice, care 
protilează curba directoare pe cale cinematică, denumite lanţuri cinematice 
de filetare, iar cea de a treia cale se va trata în paragraful următor 9.6, 
în cadrul lanțurilor cinematice de rulare. 

În figura 9.16, d, sînt menţionaţi parametrii geometrici şi generarea 
directoarei elicoidale. Pentru canalul elicoidal pe suprafață cilindrică, 
reprezentat într-un sistem de coordonate cartezian, la care axa æ coin- 
cide cu axa geometrică a cilindrului, ecuaţiile parametrice au forma : 


æ = r' cos 9, 


y =r: sin 9, 
_ r-9 
tgp’ 
unde: r este raza cilindrului ; 
0  — unghiul de rotire al planului axial în care se află punctul 
mobil M; 


— unghiul tangentei la elice. 
Desfäşurînd cilindrul pe un plan, se poate scrie : 


r: O —4p8. 
Rotind planul axial, conținînd punctul M, cu o rotaţie completă, 


deci cu 6 = 2: m, punctul M se va deplasa axial cu mărimea egală cu 
pasul elicei pz, iar relația de mai sus devine: 


2-x-r 
—— = tgp, 
De 
sau : De = 2a = const 
. E tg 6 E] 
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şi reprezintă relaţia particularizată a lui z pentru canale elicoidale pe 
suprafețe cilindrice, avînd pasul p constant. Rezultă, că pentru a obține 
un pas constant, trebuie menținut unghiul $ la valoarea constantă. 

În scopul generării pe cale cinematică a directoarei elicoidale, trebuie 
realizat un raport constant între vitezele mişcărilor componente. Dacă 
se notează cu % viteza tangenţială a mişcării de rotaţie şi cu v, viteza 

mișcării axiale trebuie ca : 


v 
— = tg B = const., 
v 


a 


ceca ce se poate urmări şi în 
figura 9.17, a şi b. Folosind calea 
imprimării la obţinerea, directoarei 
elicoidale, trebuie ca rularea să se 
producă fără alunecare şi atunci : 
v 
— == 7, 
Q 
unde: v este viteza mișcării de 
translație ; 
w — viteza unghiulară. 
În acest; caz mișcarea de tran- 
slație poate îi executată de axa 
cilindrului, ca în figura 9.17,c 
sau de către planul P, ca în 
Fig. 9.17. Vitezele mișcărilor componente la figura 9.17,d. 
generarea elicei. Din expresia raportului viteze- 
lor tangenţiale şi axiale se poate 
deduce, că obţinerea unghiului 8 depinde numai de valorile acestor viteze şi 
nu depinde de viteza de așchiere vg, paralelă cu direcţia elicei. 


9,5,2, STRUCTURA LANȚULUI CINEMATIC DE FILETARE 


În cazul obţinerii mişcărilor componente necesare generării elicei, 
trebuie să existe două lanțuri cinematice, legate între ele, astfel ca rapor- 
tul dintre vitezele organelor de ieşire să fie constant şi la valoarea dorită. 
Viteza tangenţială v, rezultă din mișcarea de rotaţie, la raza punctului de 
contact dintre sculă şi semifabricat, iar cea de translație (axială) 1, din 
deplasarea rectilinie a uneia dintre cele două organe finale, sculă sau piesă. 

În cazul prelucrării canalului elicoidal pe strung, mişcarea de rotaţie 
este executată de semifabricat, mişcarea fiind primită prin lanţul cine- 
matic principal, iar mişcarea rectilinie, de către căruciorul strungului 
împreună cu scula, mişcare primită prin intermediul lanțului cinematic 
de avans. Legătura dintre cele două lanţuri se realizează în diverse moduri. 
Cea mai precisă şi rigidă legătură se obţine cu roţi dinţate de schimb, ca 
în figura 9.18, a. Roţile de schimb a, b, c şi d realizează raportul de 
transmitere variabil î,,, care asigură condiţia, ca la o rotaţie a semifabri- 
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catului 7, scula 2 să înainteze cu un pas pe. Ecuația cinematică care 
exprimă această legătură are forma : 


1 rot a.p. ` îns" Pre = Pe- 
De unde: 


Din interpretarea ecuaţiei cinema- 
tice, se deduce că numerele de dinți la 
roțile de schimb, care realizează raportul 
de transmitere î,, rezultă din raportul 
pasului elicei de realizat pg şi pasului 
şurubului conducător P,e. 

O altă cale de realizare a legăturii 
cinematice este prin folosirea unui meca- 
nism format din şablonul 3 şi palpato- 
rul 4, respectiv manşon şi semipiuliță, 
ca în figura 9.18, b. Manşonul poate fi 
legat direct de arborele principal, sau 
prin intermediul unei lire cu roţi de 
schimb. În primul caz, manşonul are 
aceeași rotaţie cu arborele principal şi 
trebuie să existe condiția egalităţii 
paşilor, adică : 


Pe = Pw 


În cazul cînd există și o liră cu roți Fig. 9.18. Legătura cinematică dintre 
de schimb, legătura cinematică se ex- mişcările sorap oteo la generarea 
primă cu ecuația cinematică de forma : i 


1 rotap. ` îns; * Dm= De. 
De unde: 


a € _ Per 


i, ; 
°? b d Pa 


Folosind cea de a doua variantă a legăturii cinematice, aceea cu 
roți de schimb, cu aceeaşi pereche de mangon-piuliță, se pot obţine mai 
multe valori ale pasului elicei Pps pe semifabricat. 

La strungurile grele, legarea celor două lanţuri cinematice a mişcă- 
rilor componente, se realizează şi cu arborele electrie. Această soluţie 
simplifică structura cinematică a lanţului de filetare, dar legătura nu este 
suficient de rigidă şi precisă. 

Lanţul cinematic de filetare, în afara mecanismului de legătură, mai 
are şi ale mecanisme specifice. Pentru a asigura obţinerea unei game cît 
mai largi de valori ale pasului elicei, pe lîngă lira roţilor de schimb, meca- 
nismul de reglare este astfel prevăzut, ca să permită schimbarea rapidă 
şi comodă a raportului de transmitere. În acest scop se folosesc mecanis- 
mele cu con NORTON de roți dințate, mecanisme cu roţi în meandre etc. 
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Datorită diferitelor tipuri de filete, la care pasul se exprimă în dife- 
rite unităţi de măsură, în relaţia care exprimă mărimea pasului elicei 
intră şi constantele 3,14 şi 25,4, a căror valoare trebuie înlocuită ca raport 
de numere întregi, pentru ca aceste numere să poată fi folosite ca numere 
de dinți la roţile dințate ale angrenajelor lanţului cinematic. În acest scop, 
lanţurile de filetare conţin şi mecanisme cu roţi dințate care introduc aceste 
constante în ecuația cinematică a lanţului şi permit prelucrarea tuturor 
tipurilor de filete. Amănunţit au fost analizate odată cu analiza maşini- 
lor-unelte (strungurilor) folosite la prelucrarea canalelor elicoidale. 

Canalele elicoidale se prelucrează cu un singur, sau mai multe înce- 
puturi. Pentru cazul canalelor cu mai multe începuturi, trebuie ca semi- 
tabricatul care execută mişcarea de rotaţie, să poată îi rotit cu un unghi 
precis, fără ca această rotație să se transmită în ramura care asigură miş- 
carea de translație. Trebuie să existe posibilitatea întreruperii lanțului 
cinematic şi rotirii semifabricatului cu unghiul rezultat din numărul de 
începuturi. Această manevrare se poate realiza de la roţile de schimb, dar 
mai rapid şi mai comod se realizează cu mecanisme speciale, destinate 
acestui scop. 

În cazul maşinilor-unelte care prelucrează filete foarte precise, lanţul 
cinematic de filetare mai conține un mecanism care servește la corectarea 
erorilor cinematice ale lanţului, în primul rînd erorile de pas ale şurubului 
care transmite mişcarea de translație şi erorile ce apar datorită dilatării 
termice ale acestui şurub. 

În construcţia, de maşini, în mod curent se utilizează patru tipuri de 
filete şi anume : a — filet metric ; b — filet modul; e — filet în țoli (WHIT- 
WORTH); d — filetul DIAMETRAL-PITCH. Paşii acestor filete se exprimă 
cu ajutorul relaţiilor : 

a — filetul metric: Pa =p [mm] 

b — filetul modul: Py = m'r [mm] 

e — filetul în țoli: p; = 25, 4/N [mm] 

d — filetul DIAMETRAL-PITCH : Ppp = 25,4' n|/DP [mm], 


unde: P reprezintă valoarea numerică a pasului filetului metric ; 
m — valoarea numerică a modulului filetului modul; 
N — numărul de spire pe un ţol lungime; 
DP  — valoarea numerică a constantei DIAMETRAL-PITCH, 


După poziţia termenului variabil (p, m, N, DP) în ecuaţia cinema- 
tică, se deosebesc două cazuri. Filetele metric şi modul au termenul varia- 
bil la numărător, iar filetele în țoli şi DIAMETRAL-PITCE la numitor. 
În afară de tipul filetului de prelucrat, la scrierea ecuaţiei cinematice trebuie 
ţinut seamă şi de tipul filetului de pe şurubul conducător al mașinii. 

Dacă şurubul conducător are filet metric ecuaţiile cinematice de bază 
de filetare se pot scrie sub forma : 


a — la îiletul metric ........ p= = în 
Pre 

b — la filetul modul. cc cc pg E in 
Pe 1 


c — la filetul în țoli. .. . 


d — la filetul DIAMETRAL-PITCH 


Din analiza celor patru relații, rezultă că paşii tuturor tipurilor de 
filete se pot obţine prin combinarea celor patru rapoarte de transmitere : 


ip înv Iy Şi i. Dacă la acestea se mai adaugă şi raportul de transmitere 


al mecanismului de multiplicare, luat împreună cu cel al roţilor de schimb, 


notat cu im, se pot construi sche- 
mele structurale de principiu ale 
mecanismului de reglare. Diferitele 
variante rezultă din posibilităţile 
de dispunere ale mecanismelor care 
realizează rapoartele de transmi- 
tere mai sus menţionate. Un exem- 
plu pentru cazul cînd şurubul 
conducător are filet metric, este 
prezentat; în figura 9.19, a. 

Dacă şurubul conducător are 
filetul în foli, ecuaţiile cinematice 
de bază de filetare se modifică, 
deoarece pasul şurubului con- 
ducător are expresia : 


__ 25,4 
LA N 


ge 


Metrie 
Modul 
> DP 


Toli 


fer: 
Modul 
DR 
Joli 


„Fig. 9.19. Scheme structurale principale pen- 
tru mecanismul de reglare cind ; 


a — şurubul conducător are filet metric; b — şurubul con- 
ducător are filet în țoli. 


În consecință ecuaţiile de bază vor avea forma : 


a — la filetul metric 


b — la filetul modul. 


Aad 1 
1 25,4 
P: N e 


c — la filetul în țoli... ... 


d — la filetul DIAMETRAL-PITCH 


p DA NOR _ 1 i 2 
054 1 254 
P: Ny 
SrL 
i i 
DN T_ 
i di: 25,4 
T 1 Tng 
ee a ed 
To ct ie 
p -Jey 
Zoet t N N 
Noa T eN eemo 
a = E . ÎN 
MES e DON NA Ci dit 


Şi în acest caz gama de filete se poate obține prin combinarea celor 
patru rapoarte de transmitere ip, t iy Şi ip- Exemplul pentru cazul 
cînd şurubul conducător are filet în țoli este prezentat în figura 9.19, b. 

Variante simplificate ale schemelor structurale pentru mecanismele 
de reglare, se pot obţine dacă între rapoartele de transmitere componente 
se stabilese anumite relaţii, ca de exemplu : 


> sau: i, = iy, 
tN 


> sau: iy = ù 


respectiv : iy = 
tp 

În continuare, se poate pune condiția ca i, = iy, ceea ce se poate 
realiza relativ uşor cu un mecanism care inversează funcțiile mecanismului 
care dă seria de bază a paşilor, de exemplu a axelor mecanismului cu con 
NORTON, astfel ca cel conducător să devină condus și invers. Astfel sînt 
construite lanţurile cinematice de filetare la majoritatea strungurilor uni- 
versale. 


9.5.3. EXEMPLE DE LANȚURI CINEMATICE DE FILETARE 


Din analiza prezentată în paragraful precedent, rezultă că lanţul 
cinematic de filetare se compune din trei grupe de mecanisme. Din prima 
grupă fac parte mecanismele care preiau mişcarea de la lanţul mișcării 
principale și o transmit la roţile de sehimb. Din a doua grupă fac parte 
mecanismele de reglare, inclusiv şurubul conducător, iar din a treia 
grupă mecanismul care preia mişcarea de la şurubul conducător şi o trans- 
mite sculei. Grupa mai complexă care conţine şi mecanismele caracteris- 
tice lanţului de filetare, este grupa a doua, denumită şi cutia de filete. 
În continuare se prezintă cîteva tipuri constructive de cutii de filete folo- 
site la maşinile-unelte de filetare. 


Fig. 9.20. Schema cine- 
matică a mecanismului de 
reglare cu roţi haladoare 
din lanţul de fiietare al 
strungului SN-400. 


Schema cinematică a cutiei de filete a strungului universal SN —400 
este prezentată în figura 9.20. Caracteristic este că schimbarea rapoartelor 
de transmitere se face cu mecanism cu roţi baladoare. Cutia de filete con- 
ţine lira roţilor de schimb 7, cu care se face trecerea de la grupele de filete 
metrice şi modul la grupele de filete în țoli şi Diametral-Pitch. Cu ajuto- 
rul inversorului 2 se pot obţine filete pe dreapta, sau filete pe stînga. 
Mecanismul cu cele trei perechi de roţi baladoare 3 realizează şase rapoarte 
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de transmitere, care constituie grupa de bază a paşilor. Comanda roţilor 
baladoare este centralizată la o singură manetă, astfel ca să se evite 
cuplarea simultană a două rapoarte diferite incompatibile. 

Grupa de bază a paşilor poate fi amplificată, sau demultiplicată cu 
roţile baladoare 4. Ramificarea mișcării către şurubul conducător SC 
pentru filetare, sau către arborele canelat AC, pentru obţinerea avansu- 
rilor de strunjire, se obține de la mecanismul 5. 

În figura 9.21 se prezintă, 
un exemplu de cutie de filete 
folosit la strungul universal 
1616. Grupa de bază, formată 
din cinei rapoarte de trans- 
mitere, este obţinută cu un 
mecanism de tip balador 2, 
iar pentru seriile derivate se 
foloseşte un mecanism cu roți 


în meandre 3. Seria rapoar- i , PN i 

telor realizată de rotile în Fig. 9,21. Schema cinematică a mecanismului de re- 
3 glare cu roţi baladoare și roți în meandre din lanţul 

meandre este 2/1; 1/1; 1/2; de filetare al strungului 1616. 

1/4. Se folosesc şi variante 

la care mecanismul de tip meandru serveşte la obţinerea grupei de 

pază a paşilor, iar seriile derivate se obțin cu mecanism de tip balador. 

Ramiiicarea mișcării către şurubul conducător SC, sau către arborele 

canelat AC se face cu mecanismul 4. 

În figura 9.22 este reprezentat un lanţ cinematice pentru frezarea oa- 
nalelor elicoidale. Pentru îrezarea canalelor elicoidale pe maşinile de 
îrezat universale, se foloseşte un lanţ cinematic, care preia mişcarea de la 
şurubul avansului longitudinal cu pasul p, şi prin lira roților de schimb, 
cu raportul de transmitere î,, şi capul divizor, cu raportul de transmitere 
icp, O transmite ca mișcare de rotaţie la semifabricatul 7. 

Condiţia cinematică este, ca unei rotații complete a semitabricatului 
să-i corespundă o deplasare axială egală cu pasul elicei de prelucrat pe. 
Această condiție poate fi exprimată cu ecuația cinematică de forma : 


1 rol. ] - îcn* îns: Pe = Pr 


sau : 


tcp Pse Pse 


unde Ccp reprezintă constanta capului divizor, obținută din raportul 
1/icp. 

Pentru prelucrarea filetelor în producţia de serie mare, fără pretenţii 
mari de precizie, în scopul reducerii timpului de prelucrare prin reducerea 
timpilor auxiliari, lanţul de filetare poate fi prevăzut cu mecanism cu came 
de diverse tipuri. În figura 9.23 se prezintă lanţul cinematic de filetare al 
unei maşini de filetat rapid. Mișcarea de translație pentru obţinerea pa- 
sului p se obţine de la o camă disc, profilată corespunzător pasului și 
lungimii părţii profilate a semitfabrieatului. Cama se rotește cu turaţia 
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n» obţinută de la lanţul cinematic care leagă arborele principal şi roata 
melcată 2, montată pe același ax cu cama dise CD. Contactul dintre camă 
şi rola saniei portsculă se menţine cu ajutorul resortului 3. 


Fig. 9.22. Lanţul cinematic pentru frezarea cana- Fig. 9.23, Lanţ cinematic pentru file- 
lelor elicoidale. tare rapidă. 


9.6. LANŢUL CINEMATIC DE RULARE 


9,6,1. CINEMATICA GENERĂRII PRIN RULARE 


În construcţia de maşini, în general, organe de maşini de tipul roţilor 
dințate şi al îmbinărilor pe caneluri, se folosesc foarte des. Suprafeţele 
care profilează dinţii roţilor dinţate şi canelurilor arborilor canelați se 
obţin cu ajutorul unor curbe generatoare şi directoare compuse. Prelue- 
crarea acestor suprafețe prin metoda maiterializării generatoarei, sau 
directoarei pe muchia aşchietoare a sculei, sau prin metoda cinematică, 
introduce dificultăți la executarea, respectiv întreţinerea sculelor şi la 
realizarea cu precizia dorită a parametrilor dimensionali şi geometrici. 

Utilizind metoda rulării la profilarea curbelor generatoare şi direc- 
toare, se simplifică construcţia sculei, se obţine o precizie ridicată la rea- 
lizarea formei geometrice şi a dimensiunilor și în special o productivitate 
ridicată la prelucrare. 

Prin rulare se înțelege mișcarea relativă dintre două curbe, care în 
orice moment al mişcării, sînt în contact, au tangentă comună, iar în punctul 
de contact vitezele sînt egale și de acelaşi sens. În cazul generării supraite- 
elor pe maşinile-unelte, curbele sau suprafețele care rulează, au mişcări 
independente, cu viteze stabilite din condiția rulării fără alunecare. Curbele 
generate prin rulare pe mașini-unelte, în general, sînt curbe plane, din 
familia curbelor elicoidale, ca de exemplu : cicloida, epicieloida, hipoci- 
cloida, evolventa etc. şi diverse curbe obţinute ca înfăşurătoare. Se mai 
folosesc şi curbe spaţiale, la care însă rularea, serveşte la imprimarea curbei, 
de exemplu de pe un plan pe un cilindru (elicea). 

Ca exemplu pentru explicarea principiului procesului de rulare se 
va lua generarea evolventei. De fapt majoritatea lanțurilor cinematice de 
rulare sînt destinate generării evolventei. Pe acelaşi principiu se bazează 
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şi prelucrarea canelurilor pe arbori canelaţi, deosebirea constind numai 
în trasarea profilului muchiei aşchietoare drept curbă conjugată a profi- 
ului canalului. 

Curba profilatoare pentru flancurile dinţilor roţilor dințate este 
*volventa, datorită multiplelor avantaje pe care le prezintă. Din punct 
de vedere cinematice este avantajos, prin faptul că conjugata ei este 
tot o evolventă, iar funcțional, prin faptul că la variaţia distanţei dintre 
axe, condiţiile de angrenare nu se înrăutățese numai în mică măsură. 
De asemenea dantura poate fi deplasată în scopul modificării numărului 
de dinţi, sau pentru mărirea grosimii piciorului dintelui. Din punct de 
vedere tehnologic, prezintă avantajul folosirii unor scule şi mașini-unelte 
relativ simple, precum şi al metodelor simple de măsurare a parametrilor 
geometrici şi dimensionali. 

Din punct de vedere geometric, evolventa este traiectoria descrisă de 
un punct de pe o dreaptă care rulează fără alunecare pe un cere. Pe magi- 
nile-unelte însă, evolventa nu se poate genera după principiul rostogolirii 
dreptei pe cerc. Se utilizează alte două căi : a — cînd dreapta se deplasează 
tangențial, iar cercul se roteşte, denumită rulare cu dreaptă:mobilă; b — cînd 
dreapta este fixă şi cercul rulează pe ea, denumită rulare cu dreaptă fixă. 

Rularea cu dreapta mobil ă este reprezentată în figura 9.24, a. Dreapta 
N este tangentă la cercul de rază r, și se deplasează tangențial cu viteza v, 
egală cu viteza tangenţială a cercului de rază r, care se roteşte cu viteza 
unghiulară w. Tangentele T, T” în punctele P, P’ la evolventele E, F’, 
sînt mereu perpendiculare pe dreapta N. Datorită acestor caracteristici, 
evolventa rezultă ca înfăşurătoare a poziţiilor succesive ale tangentelor. 

În cazul generării evolventei, tangenta T poate fi materializată 
de muchia aşchietoare a sculei, care execută mişcări în lungul dintelui, 
ca mișcare de aşchiere, iar cele două mişcări componente ale rulării, exe- 
cutate de dreapta N şi cercul C, formează mișcarea de avans de-a lungul 
generatoarei. Acest principiu este folosit la mașinile de rectificat roţi 
dinţate tip MAAG, la care discurile abrazive sînt dispuse paralel între ele. 

Rularea ou dreapta fixă este reprezentată în figura 9.24, b. După 
cum rezultă din figură, dreapta N este fixă și pe ea rulează cercul ©, 
executînd o mişcare de rotaţie, cu viteza unghiulară w şi o mişcare rectilinie, 
cu viteza v, egală cu viteza periferică la raza r,, fiind îndeplinită condiţia 
rulării : 


V = Tp W. 


Şi în acest caz, evolventa rezultă ca înfășurătoare la pozițiile succe- 
sive ale tangentei T. Metoda nu este realizată pe mașini-unelte, deoarece 
contactul sculei cu semifabricatul are loc în acelaşi punct, în tot timpul 
rulării. Aceasta ar cauza uzuri accentuate la sculă şi o exploatare greoaie 
a maşinii, datorită deselor reascuțiri. 

Pentru a elimina acest dezavantaj, evolventa trebuie generată nu 
de tangenta perpendiculară pe dreapta de rulare N, ci de tangenta încli- 
nată cu unghiul a. şi solidară cu dreapta de rulare N’. În figura 9.25, a 
ceste reprezentat principiul rulării cu dreapta mobilă. Evolventa rezultă 
ca înfăşurătoare la poziţiile tangentei perpendiculare pe dreapta N, care 
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rulează pe cercul de rază r, Dar cum rezultă din figură, cazul este identic 
cu rularea dreptei N’ pe cercul de rază r, cu care este solidară tangenta T”. 
'Tangentele T, T’ sînt comune şi se referă atit la dreapta N, cât şi la dreapta 
N’. Legătura dintre razele celor două cercuri este exprimată de raportul : 


Fig. 9.24. Generarea evolventei : Fig. 9.25. Generarea evolventei cu tangents 
a —cu dreaptă mobilă; b — cu dreaptă fixă. înclinată : 
a — cu dreaptă mobilă; b — cu dreaptă fiză. 


Deoarece cele două cercuri se rotesc cu aceeaşi viteză unghiulară w, 
se poate scrie: 


Fe © W 
Ir, Ww = , 
COS aæ 
sau : 
v 
v = 3 
COS & 


unde : v’ reprezintă viteza de deplasare a dreptei N’; 
v — viteza de deplasare a dreptei VW. 
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Considerînd tangenta materializată de muchia așchietoare a sculei, 
porţiunea activă va fi între punctele P', R, deci mult mai mare ca în 
primele două cazuri. Din acest motiv, principiul este aplicat la mai multe 
maşini-unelte de prelucrat roţi dințate, ca de exemplu la maşinile luerînd 
cu freză-melc cu disc abraziv-mele, cu cuţit roată etc. 

În figura 9.25, b este reprezentat principiul asemănător, utilizat la 
rularea ca dreaptă fixă. Evolventa rezultă ca întăşurătoare la poziţiile 
succesive ale tangentei T, solidară cu dreapta N’, pe care rulează cercul 
de rază r,. Legătura dintre razele r, şi r,, respectiv vitezele v şi v’, se exprimă 
asemănător ca în cazul precedent cu dreapta mobilă. Principiul rulării 
cu dreaptă fixă este utilizat la maşinile de danturat lucrînd cu cuțit-piep- 
tene, la unele maşini de rectificat roţi dinţate cilindrice ete. 

Flancurile dinţilor roţilor dinţate fiind dispuse simetric, înseamnă 
că pentru generarea simultană a celor două flancuri se pot folosi două 
tangente, dispuse simetric la unghiul 2a. În cazul generării simultane 
a mai multor dinți, perechile de tangente vor forma cremalierea de refe- 
riniă şi se materializează pe muchiile aşchietoare ale sculei de tipul frezei- 
melc, cuţitului-pieptene etc. În procesul de prelucrare al dinţilor, roata 
semifabricat angrenează cu această cremelieră de referință. 


9,6.2. STRUCTURA LANȚULUI CINEMATIC DE RULARE 


După cum s-a amintit și în paragraful precedent, curbele folosite 
în construcția de maşini, generate pe mașini-unelte prin rulare, se pot 
obţine din combinarea a două mişcări, ambele de rotaţie, sau una de 
rotație şi una de translație. Rezultă că lanţul cinematic de rulare este 
un lanţ format prin legarea în paralel a două lanţuri, care realizează cele 
două mişcări componente. 

Lanţurile cinematice de rulare, din punct de vedere structural, sînt 
foarte variate, datorită varietății mari a roţilor dințate şi a tipurilor 
constructive de maşini de danturat. Clasificarea lanțurilor cinematice 
de rulare se poate face, după modul cum se realizează divizarea şi după 
tipul sculei utilizată la maşină. 


Prin prelucrarea dinţilor unei roți dințate se urmăreşte realizarea 
profilului flancurilor şi dispunerea (divizarea) uniformă a dinţilor pe 
periferia roții. Din punctul de vedere al divizării, procedeele de lucru 
ale maşinilor de danturat se împart în două grupe: a — maşini care 
prelucrează cu divizare continuă ; b — maşini care prelucrează cu divizare 
discontinuă. În cazul divizării continue, dispunerea uniformă a dinţilor 
pe periferia, roții se suprapune cu mișcarea de rulare în vederea obţinerii 
profilului flancurilor. Astfel funcționează maşinile care prelucrează cu 
scule de tipul frezei-melc, cuţitului-roată şi discului abraziv-melc. Aici 
lanţul cinematic de rulare îndeplineşte implicit şi rolul de divizare. 

În cazul divizării discontinui, în timpul unui ciclu de lucru se pre- 
lucrează 1, 2 sau 3 dinţi, după care, faza de prelucrare se întrerupe, are 
loc faza de revenire, după care începe ciclul următor în vederea prelucrării 
grupei următoare de dinţi. Întreruperea şi repetarea ciclului de lucru se 
impune, deoarece scula nu poate avea numărul de dinți de prelucrare, 
egal cu numărul de dinţi ai semifabricatului. La aceste maşini structura 
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lanţului cinematic de rulare este completată cu o ramură care serveşte la 
divizarea semifabricatului, respectiv rotirea suplimentară cu unghiul 
corespunzător unui pas, sau numărului de dinți care se prelucrează într-un 
ciclu. Mişcarea de divizare se efectuează între două cicluri, în timpul cât 
procesul de prelucrare este întrerupt. 


Se poate deci deduce că lanţurile de rulare, cu divizare continuă, 
au o structură mai simplă decît cele care funcţionează cu divizare dis- 
continu. În schimb, maşinile-unelte de prelucrat roți dinţate, funcţio- 
nînd pe principiul divizării discontinue, prelucrează cu precizie mai 
ridicată, deoarece lanțul cinematic de divizare, la unele maşini nici lanţul 
de rulare, nu este solicitat de forțele de aşchiere, de exemplu, maşini 
de mortezat lucrînd cu cuțit-pieptene. 


Lanțurile cinematice de rulare conțin mecanisme care transmit 
mişcarea cu raport de transmitere constant şi mecanisme pentru trans- 
formarea mişcării de rotație în mişcare de translație, cînd este cazul, de 
obicei cu şurub-piuliță, deoarece asigură o precizie ridicată. Pentru obți- 
nerea dependenţei cerute între cele două mişcări componente, există me- 
canismul de reglare, format dintr-o liră cu roţi de schimb. 

Din punct de vedere cinematic, cel mai simplu lanţ de rulare se găseşte 
la maşinile care lucrează cu cuţit-roată, reprezentat în figura 9.26. Aici 
ambele organe finale, scula 7 şi semifabricatul 3, execută mişcări de rotație. 
Pentru ca pe cercurile de rulare vitezele periferice să fie egale, 
trebuie ca vitezele unghiulare să se afle într-un raport determinat 
de numerele de dinţi la sculă şi semifabricat. 

Exprimind prin ù Şi i, rapoartele de 
transmitere constante ale ramurilor com- 
== E ponente, legătura cinematică se poate 
i stabili cu ecuația : 


sau : 


i W 
unde : t,, este raportul de transmitere 
variabil al roților de schimb. 

Cunoscînd că raportul vitezelor un- 
ghiulare este invers proporțional cu raportul 
numerelor de dinți, se poate scrie : 


Fig. 9.26. Lanţul cinematic de ru- 
lare la mașina lucrînd cu cuţit-roată. i= C 
78 


unde: C = ifiz; 
2, Și 2, — numerele de dinți la sculă, respectiv piesă. 


Tot cu divizare continuă funcționează şi maşina de danturat lucrând 
“cu freză-mele, al cărui lanţ cinematic de rulare este reprezentat în figura 
9.27. Dacă freza-melc se consideră cu un singur început, datorită proprie- 
tăţii cinematice a angrenajului melc-roată melcată, la o rotaţie completă 
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a melcului, un punct de pe muchia aşchietoare se deplasează axial cu 
un pas. În acelaşi timp semifabricatul trebuie să se rotească cu unghiul 
corespunzător pasului. Dependenţa dintre aceste două mișcări, turaţia 
trezei n, şi turația piesei n, este asigurată de lanțul cinematic de rulare 7. 
Ecuația cinematică exprimă legătura dintre raportul de transmitere 
variabil în funcţiune de raportul de transmitere constant, numărul de 
începuturi la freza-mele și numărul de dinţi la piesă. Mai amănunţit a 
fost analizat în cadrul paragrafului 5.1. 


Pentru prelucrarea dinţilor înclinați, semifabricatul trebuie să execute 
o mișcare de rotație suplimentară, în scopul opţinerii unghiului de înclinare. 
Mişcarea suplimentară este preluată de la lanţul avansului axial prin 
lanţul mecanismului diferenţial 2 şi se însumează cu mişcarea de rulare 
la mecanismul diferențial D. 

Ca în timpul prelucrării freza-melc să fie utilizată pe toată lungimea 
ei, asigurind o durabilitate mărită a sculei, la anumite intervale freza-melc 
primeşte o mişcare tangenţială, raportată la axa semifabricatului, cunos- 
cută sub denumirea shifting. Corespunzător acestei mişcări, semifabri- 
catul trebuie să se rotească suplimentar. Această rotire suplimentară 
este transmisă de lanţul cinematic 3 și însumată la mecanismul diferențial 
D. Procedeul de prelucrare cu avans tangențţial al sculei nu poate fi folosit 
la, prelucrarea dinţilor înclinați. 

Lanţul cinematic de rulare fiind completat cu ramurile 2 și 3 se 
conferă mașinii o mai mare universalitate și complexitate. 


A 

Fig. 9.27. Lanţul cinematice Fig. 9.28, Lanţul cinematic de rulare 

de rulare la mașina lucrîind şi de divizare la mașina lucrind cu cuțit- 
cu freză melc. pieptene. 


Din cea de a doua grupă fac. parte maşinile la care prelucrarea se 
desfăşoară în cicluri, deci divizarea este discontinuă. Astfel funcţionează 
maşinile lucrînd cu cuţit-pieptene şi majoritatea maşinilor care prelucrează 
roţi conice. Un exemplu de lanţ cinematic de rulare cu divizare discontinuă 
este dat în figura 9.28. În acest caz ambele mișcări, atît cea de translație, 
cît şi cea de rotaţie, sînt executate de semifabricat. Lanţul asigură legătura 
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cinematică precisă dintre aceste două mişcări, astfel ca viteza de trans- 
laţie (v), în punctul de contact cu cercul de rulare, să fie egală cu viteza, 
periferică (w -r,) a mişcării de rotaţie pe cercul cu rază de rulare r,. Mişcarea 
de translație este transmisă căruciorului cu un mecanism şurub-piuliță, 
iar cea de rotaţie direct semifabricatului, printr-un mecanism melo-roată 
melcată, cu turaţia n, Raportul dintre aceste mişcări este asigurat de 
roţile de schimb avind raportul de transmitere î,s. 

Acest tip de maşină funcţionează cu cicluri. La un ciclu de lucru se 
prelucrează 1, 2 sau 3 dinţi, după care se execută mișcarea de divizare, 
de rotire a semifabricatului cu unghiul corespunzător numărului de dinți 
prelucraţi. Mişcarea de divizare se suprapune pe mișcarea de rotaţie, 
prin intermediul unui mecanism diferenţial. Mişcarea este preluată de 
la un motor electric independent M care se roteşte continuu. Mişcarea 
de divizare se transmite la lanţul de rulare numai după ce indexorul F 
primeşte comanda de retragere şi prin aceasta cuplajul C secuplează. 
Cuplajul are o construcţie specială, deoarece după rotirea cu 360° se decu- 
plează automat. Această mişcare de rotație este modificată ca mărime 
de raportul îs, al roţilor de schimb şi astfel introdusă în lanţul de rulare, 
prin. intermediul mecanismului diferențial D. După terminarea mişcării 
de divizare, se reia ciclul de lucru în vederea prelucrării grupei urmă- 
toare de dinţi. 

În figura 9.29 este reprezentat lanţul cinematic de rulare şi de divi- 
zare al maşinii de prelucrat dinţi curbi pe roţi conice. Din punct de vedere 
cinematic şi structural este asemănător cu lanțul de rulare al maşinii 
care lucrează cu cuţit-pieptene. Profilul dinţilor în lungime şi cel al flancu- 
rilor rezultă în urma rulării semifabricatului pe roata plană, pe care un 
dinte este materializat de muchiile aşchietoare ale cuţitelor. Lanţul cine- 
matic de rulare realizează legătura dintre turaţia roții plane 1,, și turaţia 
piesei semifabricat n,. 

Mişcarea este preluată de la lanțul mişcării principale şi transmisă 
la lira, roților de schimb cu raportul î,, de unde se ramifică spre cele două 
organe finale. În timpul unei curse active se prelucrează un gol între doi 
dinți pe semifabricat, după care ur- 
mează cursa de revenire în gol și 
divizarea cu unghiul corespunzător 
unui dinte. 

În vederea divizării, lanţul cine- 
matic de divizare preia mişcarea de 
la lanţul mişcării principale și prin 
cuplajul de o singură rotaţie 0 se 
introduce în mecanismul diferenţial D, 
unde se însumează cu mișcarea de 
rulare. Rotirea de 360° transmisă la 
mecanismul diferenţial este transfor- 
mată de lira roților de schimb, cu 
raportul i,» în rotire de divizare (ngw), 
corespunzătoare unghiului unui dinte. 
Fig. 9.29. Lanţul cinematic de rulare și de În figur AU este reprezentat DECIS: 
divizare la maşina de prelucrat dinţi curbi mul de inversare al sensului de rulare 

pe roţi conice. dintre roata plană şi semifabricat. 
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La maşinile de rectificat roți dinţate tip MAAG şi maşinile de rabotat 
roţi conice tip REINECKER, pentru obţinerea mișcării de rulare se folo- 
seşte un mecanism special, format dintr-un tambur cilindric, sau conic 
şi două benzi metalice. Principiul de funcţionare este reprezentat în 
figura, 9.30, a. De fapt, este asemănător cu mecanismul pinion-crema- 
lieră, la care pinionul rulează pe dinții cremalierei. 

La mecanismul cu tambur şi benzi 
metalice, dreapta de rulare a cremalierei 
este materializată de benzile metalice 
B, şi B}, prinse la un capăt de coloa- 
nele Ci, Cp, iar la celălalt capăt de 
tamburul semicircular, profilat cu raza 
de rulare r, a roții semifabricat. Dacă 
articulației tamburului i se imprimă o 
mişcare rectilinie cu viteza v, datorită 
legăturilor cu benzile metalice, rezultă 
şi o mişcare de rotație cu viteza un- 
ghiulară w, iar la punctul de contact 
cu benzile, cu viteza. periferică : 


DWD Tp 


Raza de rulare depinde de modulul 
roții de prelucrat m, şi de numărul de 
dinţi z, şi se exprimă cu relația : 


Mp * Èp 


Dezavantajul mecanismului constă, b 
în faptul că pentru fiecare modul și 
număr de dinți ce urmează a se prelucra 
pe maşină, trebuie un tambur. Acest 
dezavantaj se elimină parțial prin două soluții. Prima soluție constă 
în folosirea unor adaosuri (benzi metalice) amplasate între tambur şi 
benzile B,, Ba în vederea obținerii razei de rulare 7,. Cea de a doua soluţie 
este reprezentată în figura 9.30, b. La această variantă coloanele Ci, 03, 
de care sînt fixate benzile B,, Bz nu sînt fixe, ci se deplasează odată cu 
sania şi articulația tamburului, cu raze r,,. Legătura dintre sanie şi coloanele 
0,, 0, se realizează prin pirghia articulată în punctul O. Dacă sania pri- 
meşte o mișcare rectilinie cu viteza v, coloanele se vor deplasa cu viteza v’, 
exprimată cu relaţia : 


Fig. 9.30. Mecanism'de rulare cu benzi 
metalice . 


l 
v = +v. 
la 
Viteza, de rulare v rezultă din însumarea celor două viteze : 
Dr =V HV, 
iar acestei viteze îi corespunde o altă rază de rulare și anume 7, diferită 


de 7, Moditicînd raportul lungimilor braţelor l, l, se obține modificarea 
razei pe care are loc rularea 7,. 
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La maşinile de rabotat roţi conice, mecanismul este principial ase- 
mănător, cu deosebirea că tamburul este conic, prelucrat după semiunghiul 
conului de rulare al roții semifabricat. 


9.7. LANŢUL CINEMATIC DE DETALONARE 


Sculele de tipul frezelor, burghielor, alezoarelor, tarozilor ete. au 
suprafaţa de aşezare profilată cu o curbă directoare după arc de spirală. 
Se utilizează la, scule profilate cu scopul de a menţine unghiul de așezare 
a la o valoare constantă şi profilul muchiei aşchietoare neschimbat, chiar 
şi după mai multe reascuţiri. 

Spirala longitudinală este curba la care unghiul a dintre tangenta 
şi normala la normala la raza vectoare este constant. Deoarece această 
curbă nu se poate obţine pe maşini-unelte, se folosește spirala arhimedi că. 
Aceasta nu are proprietatea de a menţine unghiul a la o valoare constantă, 
însă modificările sînt mici şi acceptabile din punct de vedere tehnic. 
Avantajul spiralei arhimedice constă în uşurinţa cu care se poate genera 
pe maşinile-unelte de tipul strungului, sau mașinilor de rectificat. Pro- 
cedeul se numeşte detalonare şi este de diverse feluri, în funcţie de tipul 
sculei în care se detalonează. 

a. Detalonarea direetă se aplică în cazurile cînd scula de detalonat 
materializează generatoarea sculei detalonate. Astfel se detalonează 
trezele disc profilate, cum rezultă din figura 9.31. 

b. Detalonarea cu avans se aplică în cazurile cînd profilul generatoa- 
Tei se obţine pe cale cinematică, ca traiectorie a unui punct mobil, sau 
ca înfăşurătoare. 

Din punct de vedere al direcţiei mişcării de detalonare se deosebește : 
a— detalonarea radială ; b— detalonarea oblică ; e— detalonarea frontală ; 
d— detalonare pe elice cilindrică sau conică. 

La detalonarea radială, ecuația 
curbei de detalonare poate fi expri- 
mată în coordonate polare cu relaţia : 

To = De? 9, 
unde : r, este mărimea razei vectoare 
în punctul de contact dintre sculă și 
piesa de detalonat ; 
Ps — pasul spiralei ; 
9 — unghiul de rotire al razei 
vectoare (v. fig. 9.31). 

Derivind în raport cu timpul, se 

obţine : 


V, = Ps’ Ww 
unde : v, este viteza mişcării radiale 
executată de cuțit ; l 
Fig. 9.31. Cinematica traiectoriei de deta- _7 w — viteza unghiulară de rotire 
lonare. a piesei de detalonat. 
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De aici se poate scrie: 


Vr 


= P; = Consi., 
w 


de unde se poate deduce, că raportul celor două viteze este constant și 
este egal cu pasul spiralei. 

În cazul detalonării prin strunjire, viteza de aşchiere apare în direcţie 
tangenţială la spirală și se poate exprima în funcție de viteza tangențială 
v, la cercul de rază 7, și de viteza radială v, de detalonare, cu relaţia : 


o = V +% =w V7 F P. 
La detalonarea frontală raportul dintre vitezele mişcărilor compo- 


nente are forma: 
Va 


= tg o, 
Vi 


unde « este unghiul de aşezare de realizat. Deoarece v, = V, şi 9, = Po W 


7 
se mai poate scrie: 


Vr 


= bg a. 
To w 

La detalonarea pe elice, raportul dintre vitezele mişcărilor componente 
determină mărimea unghiului ß al elicei şi are forma : 


= tg B. 


În figura 9.32 este reprezentată traiectoria descrisă în timpul deta- 
lonării radiale. Arcul de spirală dintre punctele AB rezultă din combinarea 
mişcării radiale a cuţitului şi de rotaţie a piesei de detalonat, iar dreapta 
în direcţia radială, dintre punctele BC este descrisă de vîrful cuţitului. 
Mişcarea rectilinie radială este comandată de o camă disc. Un exemplu 
de asemenea camă, cu menţionarea parametrilor geometrici, este prezentat 
în figura 9.33. Camele sînt de diverse tipuri constructive şi diferă după 
numărul de proeminențe, respectiv după numărul de curse duble transmise 
cuţitului la o rotaţie a camei. 


Vi 


Fig. 9.32. Traiectoria Fig. 9.33. Profilul și parametrii 
tăişului  cuţitului la camei de detalonare. 
detalonare. 
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Pentru obţinerea mișcărilor componente necesare, asigurind raportul 
dorit între valorile vitezelor, serveşte lanţul cinematic de detalonare. 
După gradul de complexitate, a posibilităţilor de detalonare, aceste lan- 
uri se împart în două grupe: a— lanţuri pentru detalonare simplă; b— 
lanţuri pentru detalonare combinată. 


Pe maşinile-unelte dotate cu lanţ simplu de detalonare se poate efectua 
detalonare radială, frontală şi detalonare cu avans. Reprezentarea schema- 
tizată a structurii unui asemenea 
lanţ este dată în figura 9.34, a. 
Lanţul se compune din ramura care 
transmite mişcarea de rotaţie I, 
care este mişcare principală de 
aşchiere în cazul strunjirii, sau 
mişcare de avans circular în cazul 
rectificării, în continuare ramura 
care transmite mişcarea de detalo- 
nare I şi ramura care transmite 
mișcarea de avans longitudinal III. 
Raportul dintre valorile vitezelor 
acestor mişcări se realizează cu 
roțile de schimb, avînd rapoartele 
de transmitere isz Şi iz Raportul 
de transmitere al roților de schimb 
iz asigură numărul de curse duble 
radiale ale cuţitului la o rotație a 
piesei de detalonat, egal cu numărul 
de dinţi pe piesa de detalonat, 
deci 2, rotații ale camei C. Raportul 
de transmitere al roţilor de schimb 
iza asigură mărimea deplasării 
cuţitului, în avans longitudinal la 
o rotaţie a piesei de detalonat. 

Pentru frezele cilindrice cu 
Fig. 9.34. Structuri ale lanţului cinematic de dinţi înclinați, Sau frezele-melc BO 

detalonare. aplică detalonarea pe elice. În acest 

caz mişcarea de detalonare trebuie 

să fie accelerată, sau întirziată, în funcţie de mărimea pasului elicei. Pentru 

aceasta, cu mișcarea de detalonare trebuie însumată o mişcare suplimen- 
tară, care se preia de la ramura mişcării de avans longitudinal. 

Structura lanțului cinematic de detalonare pe elice este schematizat 
în figura 9,34,b. Ramura mişcării de detalonare i, conține un mecanism 
de însumare (mecanism diferenţial), care permite însumarea mișcării 
suplimentare, preluată de la ramura mișcării de avans longitudinal. Valoa- 
rea mișcării suplimentare este reglată prin raportul de transmitere iz 
al roţilor de schimb. 

Pentru detalonarea sculelor de tipul frezelor cilindrice cu dinţi încli- 
naţi, mişcarea de avans longitudinal se preia de la bara canelată şi tot de 
aici se preia și mişcarea suplimentară. Pentru detalonarea sculelor de 


È 


tipul îrezelor-mele, avansul longitudinal se preia de la şurubul conducător 
şi tot de aici se preia şi mişcarea suplimentară, caz reprezentat în figu- 
ra 9.34, b. 

În figura, 9.34, a şi b, iz, reprezintă raportul de transmitere al mecanis- 
mului de reglare, din structura lanţului mişcării principale, sau avansului 
circular şi nu se consideră parte componentă a lanţului de detalonare, deşi 
parţial face parte din acest lanț. 


9.8. LANȚURI CINEMATICE CU MECANISME SPECIALE 


9.8.1. LANȚURI CINEMATICE CU ELIMINAREA JOCURILOR CINEMATICE 


Pe lingă funcţiile de a transmite o mişcare, un moment şi realizării 
unui anumit raport de transmitere, lanțurile cinematice ale maşinilor- 
unelte trebuie să îndeplinească şi alte condiţii. Una dintre aceste condiţii 
este ca între mecanismele care contribuie la transmiterea mișcării să nu 
existe jocuri. Datorită condiţiilor specifice de funcţionare a maşinilor- 
unelte, existența jocurilor poate să producă dificultăţi în exploatare şi să 
reducă precizia de lucru. 

Caracterul variabil, ca mărime, direcție şi sens, a forţelor care intervin 
în timpul prelucrării, poate să producă vibrații dăunătoare. Mai departe, 
faptul că sensul mişcării transmise, în multe cazuri se schimbă cu frecvenţa 
ridicată, jocurile dintre angrenaje, cuplaje şi alte mecanisme, îngreunează 
funcţionarea, sau produc defecţiuni la mașina-unealtă. 

Datorită acestor cauze, lanţurile cinematice, respectiv mecanismele 
componente, sînt astfel concepute ca jocurile să poată fi eliminate, sau 
cel puţin reduse la valoarea lor minimă. Pentru acest scop se folosesc 
diverse soluţii constructive. Metodele folosite la eliminarea jocurilor se 
grupează după modul de executare a comenzii, sau manevrării în: a— 
metode cu eliminare manuală; — metode cu eliminare automată a jocu- 
rilor. De fapt aceleaşi metode pot fi prevăzute şi cu comandă manuală, 
şi cu comandă automată, 

La mecanismele şurub-piuliță pentru obţinerea mișcării rectilinii, 
în cazul cînd sensul de acţionare a forțelor de aşchiere coincide cu sensul 
mișcării, de exemplu la îrezarea în sensul avansului, pot apărea jocuri datorită 
deplasării piuliţei faţă de șurub, sau invers, în limitele jocului dintre flan- 
curile acestor două organe. Pentru eliminarea, sau cel puţin reducerea, 
jocului dintre flancurile şurubului şi piuliţei, se folosesc diferite constructii 
de piulițe cu preluare manuală, sau automată a jocului. i 


Un exemplu de preluare automată a jocului este redat în figura 9 35. 
:Cu şurubul coducător 1, angrenează cele două semipiulițe 2, 2’. Semipiulițele 
sînt rotite în sensuri opuse, prin intermediul tijelor cu cremalieră 4, 4, 
a căror dinţi angrenează cu dinţii prelucraţi la exteriorul semipiulițelor. 
Între cele două tije 4, 4' există o legătură cinematică, realizată de pinionul 
6. Tija 4' este acționată axial cu resortul 5, sau hidraulic, producînd roti- 
rea semipiulițelor în sensuri opuse. După cum rezultă din secţiunea A 
(fig. 9,35, a) spirele semipiuliței 2 angrenează cu un flanc alşurubului, iar 
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cealaltă semipiuliţă 2' angrenează cu flancul opus. Astfel, la schimbarea 
sensului de rotire a şurubului 7, nu apare cursă în gol. În cazul frezării cu 
procedeul în sensul avansului nu apar şocuri, fenomen ce ar putea produce 
degradarea piesei prelucrate, a sculei, sau a maşinii-unelte. 


LEA 


A LLLI 


N 


Fig. 9.35. Eliminarea automată a jocului dintre șurub și piuliță. 


În scopul obţinerii mişcării de rotație continuă, sau intermitentă de 
divizare, foarte des se foloseşte mecanismul melc-roată melcată, datorită 
multiplelor avantaje pe care le prezintă. Pentru eliminarea jocului dintre 
flancurile filetului melcului şi dinţii roții melcate, se utilizează diverse 
soluții constructive. În figura 9.36 sînt prezentate cîteva din soluțiile 
des utilizate. 

În poziția a, este dată soluția la care roata melcată se compune din 
două jumătăți 7, I’, care pot fi rotite una față de cealaltă. Prin această 
rotire se obține contactul cu ambele flancuri ale filetului melcului. Rotirea 
se realizează cu resorturile 2, iar șuruburile 3 fixează cele două jumătăți 
în poziţia cerută. Dezavantajul soluției constă în faptul, că la joc inconstant 
pe periferia roții melcate, nu se poate prelua decît jocul minim. 

În poziţia b (fig. 9.36), melcul este montat în lagărul excentric 2, 
astfel că prin rotirea lagărului se variază distanța dntre axele de rotaţie 
ale melcului şi roții melcate, realizîndu-se preluarea jocului dintre aceste 
două organe. Şi la această soluție se menține dezavantajul amintit la 
soluţia precedentă. 

În cazul mașinilor-unelte de prelucrat roţi dințate, de exemplu maşi- 
nile de frezat roţi dinţate, lucrînd cu freză-mele, de neuniformitatea vite- 
zei unghiulare a mesei rotative depinde precizia de dispunere a dinţilor 
pe periferia roții. Pentru eliminarea jocului se folosesc diverse soluţii. 
În figura, .36, e roata melcată 5 este antrenată cu doi melci 2 şi 3, dispuși 
la 90, avînd legătură cinematică realizată cu un angrenaj conic. Melcul 2 
transmite mișcarea de rotaţie, fiind în contact cu unul din flancurile din- 
ților. Melcul 3 este acţionat de resortul 4, sau de un servomotor hidraulic, 
astfel că filetul melcului vine în contact cu celălalt flanc al dinţilor roții 
melcate şi se elimină jocul. Dezavantajul procedeului constă în micşorarea 
randamentului mecanismului melc-roată melcată şi mărirea gradului de 


uzură, 
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Un alt procedeu folosit tot la maginile-unelte de prelucrat roţi dințate, 
constă din utilizarea unui mele special, denumit mele DUPLEX. Melcul 
are elicea cu grosime variabilă, cum rezultă din figura 9.36, d. La executarea 
melcului, flancul A se prelucrează cu pasul p,, iar flancul B cu pasul 
mărit pa, fiind respectată condiția, : 


P2 $ Pr 
Astfel se obține grosimea vari- 
abilă a elicei, adică : 
81 K Sa 83... < Sp 


Odată cu punerea în funcţiune 
a maşinii, melcul este în contact 
cu roata melcată la grosimile mici 
ale filetului. Dacă, datorită uzurilor, 
apare joc între melc şi roata mel- 
cată, melcul se deplasează axial 
pînă ce grosimea filetului corespun- / 
de cu golul dintre dinţii roții 
melcate. Se poate prelua numai 
jocul minim, dacă jocul nu este 
constant pe periferia roții. 

Ținind seamă de precizia 
ridicată cu care trebuie să lucreze 
maşinile-unelte cu comanda au- 
tomată după program a ciclului de 
lucru, acestea sint prevăzute cu 
lanţuri cinematice cu o construcție 
specială, care elimină jocurile dintre 
dinţii angrenajelor cu roţi dinţate. 

n angrenajele cu roţi dinţate 
conice acest lucru se realizează 
relativ simplu, prin deplasarea 
axială a uneia dintre cele două 
roţi. Mai dificil se rezolvă la an- 
grenajele cu roţi cilindrice. Pentru Fig. 9.36. Soluţii constructive pentru elimi- 
lanţurile cinematice cu roţi dințate narea jocului la mecanismul melc-roată melcată, 
cilindrice se folosesc două metode. 


Prima metodă constă în folosirea a două ramuri simetrice, legate în 
paralel, care preiau mișcarea de la acelaşi organ antrenor şi este transmisă 
la acelaşi organ antrenat. Una din ramuri fiind torsionată în sens opus, 
la roata de pe organul antrenat, angrenarea se realizează pe ambele flancuri 
ale dinţilor. Un asemenea exemplu este prezentat în figura 9.37, a, unde 
torsionarea celor două ramuri se realizează cu cuplajele Ci, 02. 

Cel de-al doilea exemplu, prezentat în figura 9,37, b constă în folo- 
sirea a două perechi de roţi dinţate 7, 7' cu dinți înclinați, constituind 
un angrenaj cu dinţi în săgeată. Torsionarea celor două ramuri se reali- 
zează cu ajutorul arcurilor elicoidale 2, 2'. Soluţia constructivă este pre- 
zentată în figura 9.38. Pe unul din arbori se află o pereche de roţi 7, 7* 
cu dinţi înclinați în sensuri opuse, formînd dinţii în săgeată. Aceste roţi 
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sînt fixe pe arbore. Pe celălalt arbore se află perechea de roţi 2, 2' în angre- 
nare cu prima pereche, putînd fi roţi antrenoare, sau antrenate. Roata 2 
este fixă pe arbore, iar roata 2”, fiind pe caneluri, poate glisa axial. Roata 2’ 
este apăsată axial de resortul elicoidal 3, prin care se obţine ca perechea, de 
roţi 7, 2 să angreneze pe un flanc, iar cealaltă pereche 1, 2' pe flancul 
opus. Forţa de strîngere a resortului se reglează cu piulițele 4 şi trebuie să 
fie mai mare decit componenta, axială dată de momentul ce se transmite 
prin angrenaj, 


Fig. 9.38. Soluţie pentru eliminarea jocu- 
lui dintre angrenaje. 


«Fig. 9.37. Lanţuri cinematice cu eliminarea 
jocului între roțile dinţate în angrenare: 
b g a— torsionarea cu cuplajele Cı, Ca; b — torsionarea cu 
resorturi și angrenaje cu dinţi înclinați. 
Variantele constructive sînt multiple. De exemplu, dacă se foloseşte 
resort în spirală, angrenajul practic poate fi cu dinţi drepţi. Dezavantajul 
constă în scumpirea considerabilă a maşinii şi în micşorarea randamentului. 


9,8.2. LANȚURI CINEMATICE CU CORECTAREA ERORILOR CINEMATICE 


La analiza lanțurilor cinematice de filetare şi de rulare (paragrafele 
9.5 şi 9.6), s-a menţionat că aceste lanţuri trebuie să realizeze o legătură 
cinematică rigidă, un raport foarte precis între valorile mișcărilor compo- 
nente. La strungurile, sau maşinile precise de filetat, la maşinile de prelucrat 
dinţii roţilor dinţate, acest raport trebuie să asigure precizie de pas pînă 
la 2...3 miimi de milimetru. 

Cunoscut fiind că un lanţ, cinematic de filetare, sau de rulare se com- 
pune din mai multe mecanisme care participă la transmiterea mişcării, 
ar însemna că organele componente ale acestor mecanisme să fie astfel 
realizate ca suma erorilor să nu depăşească cîmpul de toleranțe amintit, 
cerință care din punct de vedere tehnic este imposibilă, sau ar fi foarte 
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costisitor de realizat. Din aceste motive, lanţurile cinematice de filetare 
şi de rulare precise sînt prevăzute cu mecanisme, sau ramuri ale lanţului 
cinematic, care corectează erorile cinematice ale lanţului. 


Erorile cinematice materializate pe piesa prelucrată pot fi grupate în : 
a — erori locale; întimplătoare ; b— erori periodice; e — erori progresive, 


I kZu m) 


Fig. 9.39. Exemple de lanțuri cinematice cu corectarea erorilor mecanis- 
© mulai şurub-piuliță. 


În structura unui lanţ cinematic, mereu poate fi distins un mecanism 
a cărei influenţă are pondere mult mai mare decît influența restului meca- 
nismelor lanţului. Din acest punct de vedere, mecanismele de corectare a 
erorilor cinematice se grupează în : a — mecanisme care corectează numai 
erorile mecanismului cu influență maximă ; b — mecanisme care corectează 
erorile întregului lanţ cinematic. 


În componenţa lanţului cinematic de filetare, ponderea maximă o are 
mecanismul şurub-piuliţă, respectiv şurubul, erorile căruia se transpun 
pe piesa de prelucrat prin intermediul piuliţei. In figura 9.39, a, se pre- 
zintă un mecanism care serveşte la compensarea erorilor şurubului con- 
ducător de la un strung de filetare, sau de la maşina de rectificat filete. 
Şurubul conducător 7, pasul pp, la capătul neantrenct este ghidat radial 
şi axial într-un lagăr special 4. La partea exterioară, lagărul are o porțiune 
dinţată, cu numărul de dinţi z; și una filetată cu pasul p, Lagărul 4 
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este fixat de batiul maşinii prin porţiunea îiletată. Cu coroana dințată 
2, angrenează cremaliera 3, de care este fixat rigid palpatorul 6. Palpa- 
torul urmăreşte canalul profilat corespunzător al riglei 5, fixată de organul 
mobil, căruciorul 2. 

Profilul canalului riglei 5 rezultă după mărimea şi poziţia erorilor 
măsurate pe şurubul conducător 7. Datorită profilului canalului, la o 
deplasare $, a căruciorului şi riglei, cremaliera va primi o deplasare tan- 
genţială s, Legătura dintre cele două deplasări se poate exprima cu 
raportul : 

S, = Sa" tg a, 


unde a este unghiul dintre tangenta la profilul camei, în punctul de con- 
tact cu palpatorul 6 şi direcția deplasării longitudinale. 

Deplasarea tangenţială s, a cremalierei se transformă în mişcare de 
rotaţie a lagărului 4 (n), ce se exprimă cu relaţia : 


zi S: __ Sa"tg a 
i Siza Š 
T PM" Zå TE Ma’ Zae 


Mişcarea de rotație n, a lagărului se transformă în mişcare longitu- 
dinală suplimentară As, prin intermediul asamblării filetate cu pasul p, 
şi se transmite şurubului conducător 7. Această mişcare suplimentară (As) 
are aceeaşi mărime ca eroarea de pe şurubul conducător pe porţiunea de 
contact cu piuliţa, dar se execută în sens opus, în vederea compensării ei. 
Mărimea mişcării suplimentare As se determină cu relaţia, : 


AS = n4’ Pa sua Pe [mm/rot]. 
T’ Ma k 24 


Relaţia se utilizează în scopul determinării unghiurilor «, în vederea 
profilării canalului riglei 5. Mărimile As sînt erorile măsurate pe şurubul 
conducător care urmează a fi compensate, deci : 


S2 Da. 

Pe profilul canalului riglei se materializează erorile întimplătoare şi 
cele periodice. Erorile progresive, datorită dilatării, sau contractării ter- 
mice a şurubului, se compensează prin înclinarea riglei cu un unghi cores- 
punzător dilatării, cum este reprezentat în figura 9.39, b. 

La exemplul prezentat în figura 9.39, b, este schematizat un lanţ 
cinematic de filetare cu mecanism de compensare a erorilor şurubului 
conducător, la care însumarea mişcării suplimentare se obţine cu ajutorul 
unui mecanism diferențial. Asemănător cu cazul precedent, datorită pro- 
filului şi unghiului de înclinare al riglei de corecție, avansului s, îi cores- 
punde o deplasare tangențială s, care apoi se transformă în rotaţie la 
roata 2, a mecanismului diferențial, care se poate exprima cu relaţia : 


__ Sa"îga 
T * Mg * Bge 
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Mişcarea suplimentară As de compensare a erorii se exprimă cu relația : 


S2 tg a . 2 
‘Pye = liit 


23 T * Mg Za Za 


As = Nng " taf’ 


` Pre 


Ecuația cinematică a întregului lanţ cinematic de filetare care 
exprimă legătura dintre deplasarea longitudinală a căruciorului (pasul file- 
tului de prelucrat p,), raportat la o rotație a arborelui principal, are forma : 

sa ati Sa Wa . 2 
A (1 Toba. tn taip 2 lais — ` Py = Ppr 
T * Mz ` 23 Za 

La această construcție a mecanismului diferențial, raportul ias = 1/2, 

indiferent din care sens se introduce mişcarea. 


Pentru însumarea mişcării suplimentare de compensare a erorii cine- 
matice, sînt răspîndite şi alte soluții constructive. Două asemenea exemple 
sînt schematizate în figura 9.40. La mecanismul din poziția a, mişcarea su- 
plimentară se însumează prin rotirea piuliței 2. Mişcarea suplimentară este 
primită de la rigla 4, fixată de batiul maşinii, prin intermediul palpato- 
rului şi tijei 3. Mişcările tangenţiale ZI produc rotirea piuliței 2 în ambele 
sensuri. Contactul dintre palpator şi piuliță este asigurat de resortul 5. 


Fig. 93.40. Exemple constructive pentru 
compensarea erorilor cinematice la 
mecanismul șurub-piuliță. 


Fig. 9.41. Exemple de lanţuri cinematice —> 
cu compensarea erorilor cinematice la 
mecanismul melc-roată melcată. 
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La exemplul din figura 9.40, b mişcarea suplimentară I’ se preia 
de la rigla 5 şi se transmite la şurubul conducător auxiliar 2, care asigură 
deplasarea saniei 7. Această sanie glisează pe ghidajele superioare ale 
căruciorului 3. Mişcarea T’ se însumează cu mișcarea de avans longitudinal 
I, asigurînd compensarea erorilor cinematice ale şurubului conducător 4. 

Lanţurile cinematice pentru mişcarea de rotire de divizare a meselor 
maşinilor de danturat, pe lingă eliminarea jocurilor, trebuie să asigure o 
viteză unghiulară constantă, cu precizie ridicată. Condiţia este impusă de 
obţinerea pasului în limitele cîmpului de toleranţă restrîns, de ordinul 
miimilor de milimetru. În scopul compensării erorilor cinematice ale meca- 
nismului melc-roată melcată, sau a întregului lanţ cinematic, se utilizează 
mecanisme cu diverse soluţii constructive. Trei exemple sînt date în 
figura 9.41. 

Exemplul din poziţia a, este similar cu mecanismul din figura 9.39, a. 
Organul antrenat este roata melcată 2, de care este fixată solidar cama 
disc 4. Cama este profilată în conformitate cu erorile cinematice măsurate 
pe dinţii roții melcate. Denivelările camei 4 sînt preluate de pirghia 8 şi 
transmise lagărului ô prin intermediul cremalierei 6. Mişcările de rotaţie 
ale lagărului sînt transformate în deplasări tangenţiale ale melcului 3, 
prin asamblarea filetată, cu care lagărul 5 este fixat în suportul 7. 


La cel de-al doilea exemplu, prezentat în poziţia b, denivelările camei 
disc 4 sînt preluate de pîrghia 3 şi se însumează ca mişcare suplimentară 
cu mecanismul diferențial 2. Notînd prin Aq eroarea pasului unghiular 
şi prin Ar variaţia razei camei, corespunzătoare erorii Ag, legătura dintre 
aceste mărimi se exprimă cu relaţia : 

Ar Zi 23 


2r De R Za 24 


De fapt se urmăreşte stabilirea profilului camei 4, deci a valorilor Ar, 
în funcţie de erorile pasului unghiular măsurate pe roata meleată z, pentru 
care se poate scrie relaţia : 


22 1 2 


— .  ———. 


Ar = 2r: R- Ag: - 
2i taig 23 

Exemplul din figura 9:41, c reprezintă varianta la care se corectează 
erorile cinematice ale întregului lanţ cinematic, inclusiv ale mecanismului 
melc-roată melcată. Erorile sint materializate pe rigla 6, de unde se preiau 
şi se însumează cu mişcarea de rulare prin intermediul mecanismului 
diferențial 3. Rularea rezultă din combinarea mişcării de rotaţie Z cu miş- 
carea de translație, erorile fiind corectate cu mişcarea suplimentară pre- 
luată de la rigla 6. 

Deşi mecanismele de corectare ale erorilor cinematice sînt destul de 
complicate, realizarea profilului riglei, sau camei disc ridică probleme 
dificile, totuşi utilizarea lor este foarte avantajoasă. 

Parametrii rezultă din faptul că, pe maşinile-unelte prevăzute cu 
asemenea, mecanisme se pot obţine precizii ridicate fără ca organele com- 
ponente ale lanțurilor cinematice să fie executate cu tehnologii speciale, 
de durată şi neeconomice. 
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Partea a doua 


PROIECTAREA MAȘINILOR-UNELTE 


Capitolul 10 


PARAMETRII DE BAZĂ LA PROIECTAREA MAŞINILOR-UNELTE 


10.1. GENERALITĂŢI 


În cazul proiectării maşinilor-unelte trebuie să se cunoască toţi fac- 
torii de care va depinde exploatarea lor şi condiţiile concrete în care vor 
lucra. De aceea, tema tehnică de proiectare trebuie să cuprindă un mare 
volum de date referitoare la: a — felul procesului de aşchiere utilizat; 
b — dimensiunile şi felul materialelor, semifabricatelor prelucrate; e — 
dimensiunile şi construcţia, sculelor utilizate ; d — capacitatea de producție 
de realizat ; e — precizia de lucru ; f — gradul de mecanizare şi automati- 
zare; g — maşina-unealtă va avea o construcţie nouă, sau modificarea 
unei mașini-unelte existente; h — numărul posturilor de lucru; i — 
poziția arborelui principal ete. 

După caracterul procesului de producție (individuală, serie mică, 
masă) tema tehnică de proiectare va fi mai mult sau mai puțin completă. 
Cea mai completă temă de proiectare se poate întocmi pentru o maşină- 
unealtă cu un grad ridicat de specializare, utilizată în producția de serie 
mare, sau de masă. Aceasta, deoarece se cunosc de la început toate amă- 
nuntele referitoare la dimensiunile, configurația și materialul piesei de 
prelucrat, precum şi datele referitoare la scula utilizată. Tema tehnică de 
proiectare pentru o maşină-unealtă universală este mai puţin completă, 
deoarece condiţiile de exploatare la diferiţi beneficiari pot îi foarte variate 
şi nu pot fi apreciate decît aproximativ şi indirect. Totuşi, numărul foarte 
mare de mașini-unelte aflate în exploatare, permit proiectantului să apre- 
cieze cu suficientă precizie toate condiţiile de exploatare şi cerinţele ridi- 
cate de către beneficiari. Se poate chiar susţine, că proiectarea unei maşini- 
unelte noi la nivel tehnic corespunzător nu se poate realiza fără a se ţine 
cont de mașinile-unelte asemănătoare aflate în exploatare, a căror soluţii 
constructive satisfac cerinţele actualului nivel de dezvoltare al construc- 
iilor de maşini. 
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Proiectarea maşinilor-unelte este influențată de un număr foarte 
mare de parametri. Aceştia pot fi grupaţi în trei grupe. 

A. Parametrii, dimensionali şi geometrici ai piesei de prelucrat, cum 
sint: a — dimensiunile semifabricatului şi ale suprafețelor de prelucrat ; 
b — forma geometrică a suprafețelor de prelucrat (cilindru,. plan, con, 
suprafaţă în spirală, elicoidală, complexă etc.); c — forma geometrică 
a semifabricatului; d — greutatea semifabricatului; e — condiţiile de 
precizie dimensională, de formă geometrică şi calitate a suprafeţelor 
prelucrate. 

B. Parametrii de exploatare ai mașinii-unelte cum sînt: a — capaci- 
tatea de producție a maşinii-unelte; b — siguranţa în funcționare; c — 
gradul de mecanizare şi automatizare ; d — ușurința reglării şi deservirii ; 
e — randamentul maşinii-unelte ; f — protecţia muncitorului și a maşinii, 

C. Parametrii tehnologici, și, economici de fabricaţie ai maşinii-unelte, 
cum sînt : a — fabricaţia în timp minim şi cu cheltuieli materiale minime : 
b — greutatea maşinii-unelte ; e — consum de metale feroase şi neferoase 
utilizate la fabricarea maşinii-unelte; d — numărul reperelor standardi- 
zate şi nestandardizate care intră în componenţa maşinii. 

Parametrii tehnologici de fabricaţie ai maşinilor-unelte au o mare 
influență asupra costului acestora. Soluționarea constructivă corectă a 
maşinii-unelte trebuie să ţină seamă de nivelul tehnic al utilajelor existente 
şi de gradul de calificare al personalului muncitoresc. şi tehnico-ingineresc, 
factori importanţi de care depinde calitatea maşinii-unelte fabricate. 
Se recomandă evitarea utilizării materialelor deficitare şi utilizarea cu 
pondere maximă a organelor şi subansamblurilor standardizate şi norma- 
lizate. Se va urmări ca precizia cerută maşinii-unelte să fie corelată cu 
precizia judicioasă a organelor componente şi a succesiunii raţionale de 
montaj, prescrisă încă în faza de proiectare a  maşșinii-unelte. 


10.2. PARAMETRII FUNCŢIONALI A! MAȘINILOR-UNELTE 


10,2,1. FORȚELE DE AȘCHIERE 


Prin procesul de aşchiere, ca urmare a acțiunii sculei asupra stratului 
de material ce trebuie îndepărtat, se produce mai întîi o deformare elas- 
tică a stratului de material din apropierea sculei şi apoi o deformare plas- 
tică a acestuia. În afara forțelor necesare deformaţiilor elastice şi plastice, 
mai apar şi fortele de frecare, necesare învingerii frecărilor dintre așchia 
desprinsă şi suprafața de degajare a sculei, precum şi dintre suprafaţa, 
de aşezare a sculei şi suprafaţa aşchiată a piesei. Puterea motorului de 
antrenare, transmisă maşinii-unelte se repartizează astfel : 

— în jur de 15% pentru producerea deformaţiilor elastice ; 

— în jur de 75% pentru producerea deiormaţiilor plastice ; 

— în jur de 10% pentru învingerea frecărilor. 

Ca urmare a frecărilor în piesa de prelucrat, în aşchiile desprinse şi 
în corpul sculei, se dezvoltă o mare cantitate de căldură, cu efecte dăună- 
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toare asupra întregului proces de prelucrare şi de funcţionare a maşinii- 
unelte. 

Suma tuturor acestor forțe ce intervin în procesul de aşchiere şi care 
exercită asupra ansamblului piesă-sculă-maşină o anumită apăsare, se 
numeşte apăsare de așchiere. După cum rezultă, din disciplina Teoria aşchie- 
rii metalelor, apăsarea de aşchiere depinde de foarte mulţi factori, cum sînt : 
a — felul materialului piesei de prelucrat ; b — geometria sculei; e — regi- 
mul de aşchiere; d — gradul de uzură al sculei ; e — felul lichidului de 
răcire- ungere etc. Din cauza multitudinii factorilor influenți, determinarea 
precisă a apăsării de aşchiere este foarte dificilă. 

Determinarea mărimii acestei forţe se obţine cu ajutorul unor formule 
empirice, pentru fiecare fel al procesului de prelucrare (strunjire, frezare, 
rectificare, găurire etc.) exprimabile cu următoarea formă generală : 


Pa z Yy z l Ă „n 
P = Cpe a Pret. li kaf + alee 


unde: C, este o constantă care depinde de felul materialului 
de prelucrat ; 
a,b, c — parametrii regimului de aşchiere (adîncimea de 


aşchiere, avansul, lăţimea sculei, numărul de 
dinţi etc.) ; 


Li, Ygs 27 — exponenţi stabiliți pe cale experimentală ; 
l Ma, hp — exponenţi stabiliți pe cale experimentală ; 
kiss Kop, ka — coeficienţi care sînt stabiliți experimental în 


funcție de parametrii regimului de așchiere. 

După cum rezultă, determinarea forțelor de aşchiere depinde de un 
ansamblu de parametri ai procesului de așchiere. Problema se complică 
şi mai mult în cazul proiectării unei mașini-unelte universale, destinată 
executării unor lucrări foarte variate, din care cauză calculele devin mai 
puțin sigure. Totuşi, determinarea cît mai precisă a forțelor de aşchiere 
este necesară pentru calculul puterii motoarelor de acţionare, pentru 
stabilirea rigidităţii, deci preciziei de lucru a maşinii-unelte şi pentru 
dimensionarea organelor componente. 

În cazul proiectări mașinilor-unelte speciale, destinate producţiei de 
serie mare şi de masă, regimurile de aşchiere şi toate condiţiile de lucru 
fiind precis determinate, calculul forțelor de aşchiere F se poate face cu 
suficientă precizie, dacă în calcule se introduc toţi factorii influenţi. Pen- 
tru restul cazurilor se vor folosi formule simplificate, la determinarea cărora; 
s-au luat în considerare numai principalii factori. Astfel de formule sim- 
plificate sînt cuprinse în lucrările [34], [51] şi în normativele pentru cal- 
culul regimurilor de aşchiere. Aceste formule satisfac cerinţele impuse la 
proiectarea maşinilor-unelte universale. 


10.2.2. VITEZA DE AȘCHIERE 


Dintr-un anumit punct de vedere, lanţul cinematic principal se 
defineşte, ca asigurind realizarea vitezei de așchiere necesare procesului de 
aşchiere pe maşina-unealtă. Dar această definiţie este numai parţial 
valabilă, deoarece viteza de aşchiere este unul dintre cei mai importanţi 
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parametri ai procesului de așchiere și se determină din condiţiile tehnolo- 
gice. Realizarea acesteia ridică probleme specific cinematice, a căror 
rezolvare conduce la obţinerea unei viteze de aşchiere mai mult sau mai 
puţin apropiată de cea optimă, cerută. 

Din această cauză, este necesar să se facă deosebire între viteza teh- 
nologică de așchiere (teoretică), cerută şi viteza reală de aschiere (cinematică) 
obţinută în procesul real de așchiere pe maşina-unealtă,. 

În majoritatea, cazurilor însă, viteza reală de aşchiere rezultă din 
compunerea mai multor viteze. Componenta cea mai apropiată ca mărime 
de viteza reală de aşchiere, asigurată de unul din lanţurile cinematice 
generatoare, este denumită viteză principală de aşchiere, iar lanţul cine- 
matic generator respectiv se numește lanţ cinematic principal. 

a. Viteza tehnologică de așchiere se determină pe baza criteriilor teo- 
riei așchierii, respectînd condiţiile economice, cu ajutorul unor formule 
obţinute pe cale experimentală de forma : 


ie e eee [m/min.], 
Tm. Po. SYo 
unde: Cs, 8 şi Ye sint constante determinate experimental pentru 
diferite materiale prelucrate ; 
T — durabilitatea sculei în minute ; 
tsi s — adîncimea şi avansul de aşchiere. 

b. Viteza de agchiere apare pe traiectoria mişcării de aşchiere în tim- 
pul producerii procesului de aşchiere. Traiectoria mişcării de aşchiere poate 
fi identică cu traiectoria directoare, ca în cazul filetării pe strung, sau rabo- 
tare, sau diferită de aceasta, ca în cazul strunjirii cu avans continuu, sau 
frezare, datorită însumării mişcării de pe traiectoria directoare cu mişcările 
de avans. În toate cazurile, viteza reală de așchiere este rezultanta însu- 
mării vitezelor mișcărilor de pe traiectoriile a căror combinare determină, 
traiectoria, directoare și a mişcării de avans. Din această cauză, mărimea, 
vitezei reale de aşchiere şi modul de variaţie al ei sînt puternic influențate 
de componenta principală a ei, viteza principală de așchiere. 

e. Viteza principală de așohiere este viteza pe care o poate asigura, 
lanţul cinematic principal pe o traiectorie circulară sau rectilinie, traiec- 
torie care poate fi însăşi traiectoria directoare (strunjirea cilindrică, rabo- 
tarea) sau una din traiectoriile componente ale directoarei (traiectoria, 
circulară în cazul directoarei elicoidale, a directoarei spirale la detalo- 


nare etc.). 
Viteza principală de aşchiere pentru traiectorii circulare se determină 


cu relația : 


Va = 


a 


veden , 
v = ————, [n/min 
1000 7 [m/min] 
ar pentru traiectorii rectilinii : 
2- l:n i 
v = ————, [m/min] 
1000 ? [2 
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unde: d este diametrul piesei sau al sculei; 
n — numărul de rotații sau de curse duble pe minut; 
l — lungimea unei curse simple în milimetri. 


Pentru a realiza viteza principală de aşchiere v, egală cu viteza de 
aşchiere tehnologică v, pentru diametre şi lungimi de curse date, este 
necesar ca lanțul cinematic principal să poată furniza la capătul de ieşire 
o turație : ` 


as , [rot/min] 


1000-v 
n = = 


ik 
sau un număr de curse duble: 


n = LO e [c.d /min] 


Deoarece valorile 2,,, d și Lpot varia în domenii foarte largi, ca cerin- 
tă a procesului de aşchiere şi a dimensiunilor pieselor, sau sculelor, rezultă, 
că lanţul cinematic principal trebuie să poată realiza oricare turație rezul- 
tată din expresiile de mai sus, ceea ce este extrem de dificil de realizat 
din punct de vedere tehnic şi economic. Datorită acestor cauze, viteza 
reală de aşchiere, care este influenţată în foarte mare măsură de viteza 
principală de așchiere, nu poate fi decît aproximativ egală cu viteza teh- 
nologică de aşchiere. 

În continuare, pentru uşurinţa expunerii şi pentru menţinerea unci 
terminologii încetăţenite, se va folosi denumirea de viteză de aşchiere şi 
simbolul v,, pentru viteza principală de aşchiere, iar cînd va fi cazul, 
tăcîndu-se mențiunea pentru celelalte două feluri de viteze de aşchiere. 


10.2.3. AVANSUL ȘI VITEZA DE AVANS 


Fazele procesului de aşchiere necesită poziționarea sculei în raport 
cu piesa pentru obţinerea adincimii de așchiere t şi a avansului de așchiere 
S (fig. 10.1), urmată de deplasarea sculei, în raport cu piesa, cu viteza 
de aşchiere 7,, şi traiectoria di- 
rectoare D. Procesul de aşchiere 
durează atita timp cît condiţiile 
menţionate sînt îndeplinite, adică 
pe durata de timp necesară mu- 
chiei așchietoare să parcurgă lun- 
gimea U a directoarei, timp re- 
zultat din expresia : 


Tis = > a 
; Vas 


Pentru a se genera întreaga 
suprafață, scula trebuie readusă 


m poziția inițială şi repoziționată Fig. 10.1. Generarea suprafeței la rabotarc cu 
în lungul generatoarei G(fig. 10.1), generatoare elementare. 
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pentru asigurarea unui nou avans S, după care procesul de aşchiere poate 
reîncepe. Repoziţionarea se repetă pînă ce scula va parcurge lățimea b. 
Ca urmare, pentru generarea unei suprafeţe prin rabotare, procesul 
de aşchiere se produce periodic, după un ciclu care constă din trei faze 
distincte : a — aşchiere 7,,; b — înapoiere (retragere) t,; € — poziţionare 
a sculei 1. Totalitatea acestor trei faze, formează ciclul tehnologie de 
așchiere şi se produce în timpul Ter, ca sumă a timpilor celor trei faze. 


Fig. 10.2. Traiectoria direc- 
toarei : 


a—la strunjire ca avans periodic; 
b — la strunjire cu avans continuu: 


În cazuri particulare, cînd traiectoria directoare este o curbă închisă, 
de exemplu la strunjire (fig. 10.2, a), faza de înapoiere nu mai apare, deci 
t, este nul. 

Viteza, de avans w poate varia oricum în timpul poziționării genera- 
toarei elementare, din K, în K,. În caz particular, viteza de avans poate 
fi constantă ca mărime, mișcarea de avans producîndu-se pe întreaga durată 
a fazei de aşchiere, ca de exemplu în multe cazuri de strunjire (fig. 10.2, b), 
timpul fazei de poziţionare t, 
fiind egal cu al fazei de aşchi- 
ere. În acest caz se spune că, 
procesul de aşchiere se pro- 
duce cu avans continuu, în- 
țelegindu-se mișcare de avans 
continuă, cu viteză constantă, 
ca mărime şi sens, 

La frezarea cu freză ci- 
lindrică (fig. 10.3) directoarea; 
cinematică D, arcul elicoidal, 
se repetă de atitea ori, de 
cite ori se repoziționează în 
punctele M, Mı, M...., pe 
Fig. 10.3. Componente ale avansului în cazul frezării- lungimea 1 a piesei. Distanţa, 

U dintre donă poziţii succe- 
sive ale directoarei elementare este avansul direzior. Viteza de poziţio- 
nare a directoarei elementare, ca şi în cazui poziționării generatoarei 
elementare, poate varia oricum, sau poate fi constantă ca mărime. În 
cazul în care lăţimea b a suprafeței ce trebuie generată prin frezare este 
mai mare decît generatoarea materializată S, atunci generatoarea elemen- 
tară Gg trebuie repoziţionată ca şi în cazul rabotării, studiat mai înainte. 
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a. Definirea mișcărilor de avans. Mărirea avansului s, t sau u, repre- 
zintă una din dimensiunile aşchiei desprinse în procesul de aşchiere. Avan- 
sul s, denumit avans de așchiere, este realizat în lungul generatoarei G, 
generate cinematic, corespunzînd mărimii generatoarei elementare Gg şi 
poziționării succesive a acesteia (v. fig. 10.1). 

Avansul î, denumit şi adâncime de așchiere, normal pe suprafaţa gene- 
rată, este distanţa dintre două poziţii succesive ale directoarei D. Avansul 
u, denumit avans director (v. fig. 10.3), reprezintă mărimea directoarei De 
în procesul de generare cinematică a directoarei D. 

Toate cele trei avansuri sînt realizate periodic, după cicluri diferite, 
Ordinea în care pot îi realizate cele trei avansuri poate fi oricare, astfel 
încît mărimea, ciclului de poziţionare a unui acelaşi avans poate fi diferită. 

În cele ce urmează, se va folosi notația s pentru cazul general, înţele- 
gînd oricare din cele trei avansuri şi se va face referire la cazul în care 
avansul s (deci şi 1 sau u) este realizat ciclic, corespunzător ciclului cine- 
matic de aşchiere, adică o dată pe rotaţie sau pe cursă dublă, celelalte 
cazuri putind fi uşor aduse la cazul general sau interpretate ca atare. 


b. Traiectoria mișcării de avans. Mişcarea de avans are loc pe traiec- 
torii rectilinii sau circulare din aceleaşi cauze, menționate în cazul traiec- 
toriei mişcării principale. Mișcarea de avans predomină însă pe traiectorii 
xectilinii. 'Traiectoriile circulare se întîlnesc mai rar şi anume la maşinile 
de rectificat, la unele maşini de frezat cu masă rotativă şi la unele strun- 
guri automate. 

Denumirile avansurilor, vitezelor de avans şi lanțurilor cinematice 
de avans ale maşinilor-unelte, nu au totdeauna o legătură cu denumirile 
corespunzătoare, utilizate în procesul de aşchiere, deoarece un acelaşi 
lanţ cinematic de avans, pe o aceeași traiectorie, trebuie să realizeze cel 
puţin două avansuri, de obicei pe s şi t, sau chiar toate cele trei avansuri 
tehnologice. 

Astfel, în cazul strunjirii cilindrice, lanţul cinematice de avans longi- 
tudinal asigură realizarea avansului s, iar cel de avans transversal — avan- 
sul î. La strunjirea frontală, pe acelaşi strung, rolul lanțurilor cinematice 
de avans, din.punct de vedere tehnologic, se inversează, cel pentru avan- 
sul longitudinal realizind avansul t, iar pentru avansul transversal — 
avansul s. 


Fig. 10.4. Nomenclatura avan- 
surilor. 


Denumirile încetăţenite în uzanta tehnică sînt determinate de poziţia 
spaţială a direcțiilor pe care se realizează mişcările de avans. Astfel, în 
cazul avansurilor pe traiectorii rectilinii, acestea, fiind dispuse ortogonal 
în spaţiu, definesc un plan orizontal sau vertical (fig. 10.4). În aceste 
planuri, avansul pe una din direcții este denumit avans longitudinal, iar 
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pe cealaltă — avans transversal. Denumirea de avans longitudinal este 
determinată de faptul că mișcarea respectivă poate fi realizată, datorită. 
însăși construcţiei magşinii-unelte, pe o lungime mult mai mare decît pot 
fi realizate celelalte mişcări de avans. Avansul transversal se obține în 
același plan, pe o direcție normală avansului longitudinal. i 


La maşinile-unelte care posedă şi a treia direcţie a mișcării de avans, 
acesta este denumit avans vertical (fig. 10.4, a) sau avans orizontal 
(fig. 10.4, b) în funcţie de 
poziţia acestei direcţii în 
Spaţiu. 

În unele cazuri, în care 
mişcarea principală este de 
rotaţie (de exemplu la 
strung), în planul de rota- 
ție este suficientă o sin- 
gură direcţie de avans (fig. 
Fig. 10.5. a) Avans radial și axial; b) avans circular. 10.5, a) — direcția radială 

— din care cauză, avansul 
este denumit avans radial. Avansul pe direcţia normală planuiui de 
rotație este denumit, în acest caz, avans axial. La strung, avansul 
transversal este în acelaşi timp şi avans radial, iar avansul longitudinal 
este şi avans axial. 


Maginile-unelte cu avans circular (fig. 10.5, b) mai pot avea un avans 
radial şi un avans avial. Dacă avansul axial se efectuează pe o direcție 
verticală, el mai poate fi denumit și avans vertical. 


Metodologia de progrâmare a maşinilor-unelte cu comandă numerică 
a făcut necesară precizarea axelor de coordonate pe care au loc mişcările 
de avans. Acestea sînt prevăzute în standardul internaţional ISO—R 841 
şi în STAS 8902—71. 


e. Mărimea avansului. În termeni tehnici, avansul este definit fie prin 
deplasare raportat la o rotaţie a sculei sau piesei, mm/rot (găurize, strun- 
jire), la o cursă dublă a sculei, mm/cursă dublă (rabotare, mortezare), 
la, o cursă simplă, mm/cursă simplă (rectificare), fie prin viteza de avans, 
mm/min (frezare, rectificare etc.). In toate cazurile, trebuie să se facă 
distincţie între avans, ca mărimea S (t sau u) a poziționării seulei după 
fiecare ciclu de aşchiere, mărime cunoscută sub denumirea de avans 
pe dinte Kz, şi viteza de avans w, care reprezintă viteza cu care se efec- 
tuează mişcarea de avans (de poziționare). 

Qa urmare, mărimea avansului S pe rotaţie, pe cursă dublă sau simplă 
(adică pe ciclu de lucru), se exprimă prin formula generală : 


mm /rot 
8 = 8a z, |mmlc-a 
„mm/c.s 
unde: &, este avansul pe dinte; 


2; — numărul de dinţi al sculei (2, poate fi egal şi cu unitatea, 
de exemplu, pentru enţitul de strung). 


Mărimea, avansului, exprimată de formula precedentă, este o mărime 
pur tehnologică, impusă de procesul tehnologic. Viteza de avans w, rezultă 
din împărţirea mărimii avansului S la timpul T necesar parcurgerii 
acestui spaţiu : 


w = LA [mm /min ] 
ri ; 


Deci viteza de avans depinde nu numai de parametrul tehnologic 9, 
ci şi de timpul T în care se produce acesta. 


Mărimile uzuale ale avansurilor şi vitezelor de avans, realizate pe 
maşinile-unelte, depind de specificul acestora. Citeva exemple sînt date 
în tabelul 10.1. 


Tabelul 10.1 


Avansuri şi viteze de avans 


MAȘINA-UNEALTĂ S sau w 


) 
j 
S=0,04...4 mm/rol. | 
S=0,05...5 mm/rot. 


Strunguri normale 

Strunguri carusel 

Strunguri revolver 

Mașini de găurit 

Mașini de găurit și alezat 

Mașini de găurit radial 

Şepinguri 

Mașini de rectificat rotund 
(avans transversal) 


S=0,04...1 mm/rot. 
S5=0,1...1,5 mmjrot. 
S5==0,03...5 mm/rot. 
S$=0,03...2 mm/rot. 
S=0,2...2 mm/rot. 


S=1,25...25 mm/rot. 


w=16...800 mm/min 
w=1...20 um/min 


Mașini de frezat universale 
Mașini de rectificat rotund 


10.3. TEORIA SERIEI DE TURAȚII 


a. Serii de turaţii. Diagrama turaţiilor. Mecanismele de reglare dis- 
continuă a turaţiilor pot transforma o turație n, într-o gamă de q turaţii 
distincte (m...n4)» avind totdeauna aceleași mărimi, pentru un acelaşi 
no Din punct de vedere constructiv, cele mai simple mecanisme constau 
dintr-o construcţie avînd două axe, unul conducător, celălalt condus, miş- 
carea transmițindu-se între acestea prin angrenaje, sau prin curele. În 
primul caz, mecanismele sînt denumite cutii de viteze, iar în al doilea, 
transmisii prin curele, sau prin conuri în trepte. 

Realizarea unui număr de q rapoarte de transmitere diferite, implică, 
utilizarea unui aceluiași număr de qg angrenaje, în cutiile de viteze şi a 
unui aceluiaşi număr de g perechi de roţi de curea, în cazul transmisiilor 
prin curele. În figura 10.6 se exemplifică schematic un astfel de ansamblu, 
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reprezentind toate posibilităţile de transmitere a mişcării între două axe : 
angrenaje cu balador B, cu ambreiaj A, sau cuplaj cu dinţi C, prin roţi 
cu curea RO, sau cu roţi de schimb 4, Bi, Aa, Bz. Pentru fiecare angrenaj 
din cutia de viteze se poate scrie şirul de egalităţi determinat de raportul 
de transfer (sau transmitere) : 


Ne _ de _ 2r 
= pi 
no dp 2 


f Lă Lă = 1 
Z1 B Z2 A Zk C Za 


a mișcării de rotaţie între doi arbori. 


iar pentru fiecare pereche de roţi de curea: 


Ă Ny dr 
ip = — 
no d; 
în care: k este numărul de ordine (rangul angrenajului sau al roţilor de 
curea) ; 
i — raportul de transmitere ; 


n, — turaţia axului condus II; 
na — turaţia axului conducător I; 
d, — diametrul de divizare al roții conducătoare ; 
d, — diametrul de divizare al roții conduse; 
2, — numărul de dinţi al roții conducătoare ; 
2, — numărul de dinţi al roții conduse; 
d, — diametrul roții de curea, conducătoare ; 
d, — diametrul roții de curea, conduse. 
Prima egalitate a celor două expresii permite să se serie ecuaţia de 
transfer a turaţiei axului condus : 


Ng = No" xp 


in care k= 1...g. Se consideră totdeauna că n, este turajia cea mai mică, 
nmin Și Că h este turaţia cea mai mare, haz: 

Cele g turaţii ale unei cutii de viteze sau ale unei transmisii prin curele 
se vor exprima sub forma : 


ng = Noi 


ng = No: tks 


n 


mazs T Na z No ă tas 


şi astfel formînd gama de turații a mecanismului respectiv. 

Cele g turații, dispuse în ordine descrescătoare între ny și ng, pot fi 
ordonate după o lege oarecare, făcînd parte dintr-o serie oarecare, de 
exemplu serie aritmetică, sau serie geometrică. 

În cazul ordonării turațiilor după o serie aritmetică, fiind cunoscute 
turațiile limită n, şi n, rația seriei va fi: 


ng—n 
ea Ae 
òè =< > 
q—i 
rezultind următoarea gamă de turații : 
Ni = Amins 
no = M + Ò, 


Ng = ng + Ò = M+ 25, 


ny = ha + è= m + (k—1)5, 
Na = nga F Ò= mt (9—1)d5= Nas: 


Dacă ordonarea se face după o serie geometrică, a cărei rație după 
cum se ştie se exprimă prin: 


atunci gama de turații va fi: 


Ha S nmin 
NI” Q; 

cai an a 
ng = ha Q= ni: $5, 


=> 
= 
y 


RES . pae PP -aa 
Me = Mpa P = ml, 


În ambele cazuri, turaţiile pot fi reprezentate grafic în diagrama 
turaţiilor (fig. 10.7), care se poate trasa plecind de la expresia vitezei pe 
traiectorii circulare : 

r-d-n , 
p=——— [m/min 
Tooo [min 


care, într-un sistem de coordonate rectangulare (d, v) reprezintă pentru 
fiecare turație n,, cîte o dreaptă trecînd prin origine şi făcînd cu axa d 
unghiul 0,, a cărui mărime este: 


T 


1000 


Trasarea diagramei se poate face uşor, determinînd pentru un diame- 
tru oarecare d', vitezele 2, Vay... pp: - Pa, corespunzătoare turațiilor de 
acelaşi rang Mi, hay. e - hpy- e -Ng şi unind punctele de intersecţie 1, 2,... 
k,...q cu originea. 

b. Pierderea relativă de viteză. Se consideră că un proces tehnologic 
necesită viteza tehnologică de așchiere 2,,, numită şi viteza de aşchiere 
economică v, Un mecanism de reglare discontinuă avînd q turaţii, va 
permite realizarea acesteia numai pentru g diametre dy, do. . . da (V. fig.10.7) 
diferite și distincte ale piesei sau ale sculei. Astfel, pentru diametrul d, 
(fig. 10.8), cuprins între diametrele dy- şi d, ar fi fost necesară turația 
n, determinată de punctul de intersecţie a lui v, cu d. Lipsa turaţiei n, 
şi necesitatea prelucrării piesei cu diametrul d, impune folosirea turaţiei 
vecine n, sau n, şi deci efectuarea prelucrării fie cu viteza de așchiere 
v mai mare decit v, (punctul de intersecţie A), fie cu viteza de aschiere 
Vu Mai mică decit viteza economică v, (punctul de intersecţie B). 

În ambele cazuri, utilizarea unei viteze de aşchiere diferită de viteza 
economică (optimă) duce la o micșorare a productivităţii. Astfel, în primul 


o0, = 


tg0, Nge 


g dp d l e A d g aj dy de d 
Fig. 10.7. Diagrama turațiilor. Fig. 10.8. Pierderea de viteză. 
caz al turației n, œ> nę, viteza de aschiere v, fiind mai mare decît viteza 
economică 2,, duce la micşorarea timpului de bază 4» din expresia pro- 
ductivităţii : 
1 


i 
îi, Ei, 


Q = 


9 
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dar, în acelaşi timp face să crească foarte mult timpul auxiliar t,, datorită 
creşterii frecvenței schimbării sculei. 


Datorită măririi vitezei de așchiere, creşte temperatura tăişului sculei, 
micşorîndu-se durabilitatea sa la uzură. Ca urmare, apare necesară o mai 
frecventă schimbare şi reascuţire a sa, operaţii care măresc timpul auxiliar. 
La această, micșorare a productivităţii mai trebuie luate în considerare şi 
creşterea manoperei de reascuţire, ca şi creşterea consumului de oţel de 
scule, determinate de creşterea numărului de reascuţiri. 


Folosind turaţia inferioară n, viteza de aşchiere va, fiind mai 
mică decît viteza economică v, va avea ca urmare mărirea timpului de 
bază ts şi deci, parţial, micşorarea productivităţii, însă datorită creşterii 
durabilităţii tăişului sculei, timpul auxiliar se micșorează foarte mult. 
Reascuţirile se fac mai rar şi efectele economice sînt opuse cazului prece- 
dent, în ansamblu fiind determinante în utilizarea turaţiei mai mici. Dato- 
rită acestor cauze, este recomandabil să se folosească turajţia n, imediat 
inferioară turaţiei n,. Aceasta însemnează că se lucrează cu o pierdere de 
viteză de așchiere v,—0pa, corespunzătoare în grafic segmentului EB 
(v. fig. 10.8). Se defineşte ca pierdere relativă de viteză de așohiere expresia : 

Ap = Ve — Vra : 
Ve 


Valoarea maximă a pierderii relative de viteză de aşchiere va cores- 
punde cazului în care v, va fi foarte apropiat de v, adică atunci cînd turația 
n, este foarte puţin diferită de n, şi, în baza concluziilor de mai sus, se va 
utiliza totuşi turaţia inferioară n, La limită, în cazul n,= n, pierderea 
relativă maximă de viteză de aşchiere va fi: 


Vr — Vri 
AUmaz SE e 
Vk 
Înlocuind vitezele prin turaţiile respective, pierderea relativă maximă 
de viteză de aşchiere va fi: 


Ny —N t1 
Amaz Pa ee 
Nng 
sau încă prin: 
Pa 
Araz = 1 — . 
Ng 


Expresia pierderii relative maxime de viteză de aşchiere este cu atit 
mai mică, cu cît raportul n/n, este mai aproape de unitate, deci cu 
cît N, este mai apropiat ca mărime de n, Ca urmare, micşorarea lui 
Amaz se poate obține mărind numărul de turații, în gama de turații 
Pin + » + nar: 

În cazul turaţiilor în serie aritmetică, pierderea relativă maximă de 
viteză de aşchiere se exprimă prin relaţia: 

Amas = 1 e A 
ng Ny 


pă 


17 — c. 557 257 


iar în cazul turaţiilor în serie geometrică : 


ji ag RE je 1 


K e 
La gama de turaţii în serie aritmetică, Amas Variază de la turație la 
turație, micşorîndu-se cu creșterea turaţiei n. Ca urmare, între turaţiile 
mici, pierderea relativă maximă de viteză este mare și invers, ceea ce se 


Amaz 


Fig. 10.9. Diagrama 'turaţiilor In serie Fig. 10.10. Diagrama turaţiilor în serie 
aritmetică, geometrică. 


remarcă şi în diagrama turațiilor din figura 10.9, prin rărirea turațiilor 
în domeniul turațiilor mici. 

La gama de turaţii în serie geometrică, Av. este constantă, deoarece 
aceasta nu depinde de n,, iar raţia q este constantă. Pierderea relativă, 
maximă de viteză de aşchiere la turaţiile în serie geometrică este aceeaşi 
între toate turaţiile, indiferent dacă sînt mari sau mici, ceea ce face ca în 
diagrama turaţiilor (fig. 10.10) acestea să fie uniform repartizate. 

e. Serii geometrice de turaţii. Datorită faptului că mecanismele cu 
reglare discontinuă au o pierdere relativă de viteză de aşchiere, ele nu 
pot asigura o productivitate constantă pe tot domeniul de reglare altura- 
ţiilor, deoarece pentru diametrul d,, cuprins între două turaţii alăturate, 
nu se poate realiza viteza economică, astfel că aceste mecanisme lucrează 
totdeauna cu o pierdere de productivitate, cu atît mai mare, cu cît spaţiul 
grafic dintre două turaţii consecutive este mai mare. Din această cauză, 
în domeniul turaţiilor mici ale seriei aritmetice de turaţii, pierderea de 
productivitate este mult mai mare decît în domeniul turaţiilor mari ale 
aceleiaşi serii de turaţii. 

În cazul turaţiilor în serie geometrică, pierderea de productivitate 
este aceeaşi pe întreg domeniu al turaţiilor, pierderea relativă de viteză 
de aşchiere fiind constantă. Din această cauză, în construcţia de mașini- 
unelte se foloseşte ca serie de turaţii, pentru obţinerea vitezei de așchiere, 
seria geometrică. 

Din expresia pierderii relative maxime de viteză de aşchiere : 


Av PE 


maz 
P 


rezultă că rația e a seriei geometrice este mai mare decît unitatea. Pentru 
=l, AYmaz este nul, ceea ce reprezintă cazul utilizării variatorilor continui 
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de turaţii, care pot realiza oricare turație între limitele nmin- -nmass deci 
şi turaţia care asigură viteza economică v, 

Mărimea maximă a raţiei ọ este limitată convenţional, pe conside- 
rente economice, la valarea 2, ceea ce determină o pierdere relativă maximă 
de viteză de aşchiere și deci şi de productivitate de 50%. Pe considerentele 
de mai sus, mărimea raţiei o poate avea orice valoare cuprinsă între 1 şi 
2, adică : 

1sSes2 

Deoarece raţia ọ poatelua orice valoare între aceste două valori 
limită, conduce la posibilitatea folosirii (teoretic) a unei infinităţi de serii 
geometrice pentru gamele de turaţii. 

Din punct de vedere economic, privind pierderea de productivitate, 
ca valori ale raţiei ọ, se folosesc mărimile raţiilor numerelor normale din 
tabelul 10.2, care determină pierderi de productivitate între 5 şi 50%. 

Fiind cunoscute turaţiile extreme 
ny Şi Ha ale gamei de turaţii, se poate 
determina mărimea raţiei, plecînd de la  Raţiile seriilor geometrice normalizate 
expresia, generală : 


Tabelul 10.2 


Ng = hp P = M t, AS Avmas 
care pentru k = q devine: Simbol Mărime j % 
Na Mm pl, 
de unde: Pao 1,06 Baa ci 
Ti P20 1,12 10 
gah a, Pio 1,25 20 
na 0 
1,41 30 
Deoarece n/M = mos mia = Ba | ole— L 0 
atunci se poate scrie : 8s Jo t58 Ul oOo 
P205 2 50 


q—1 
p:> V Br 
caz în care este necesară cunoaşterea numărului q de turații. 

Mărimea raţiei se poate determina şi în cazul în care se cunosc numai 
două turaţii şi rangul lor. Astfel, pentru turaţiile nm şi n, în care s >m, 
se obţine: 

Ng = ni . oi 
Np = Na pl 
raportul lor fiind : 


Astfel că: 


s-m_ 
= |/ 2 
i E 
Numărul turaţiilor q ale unei game de turații definită prin turaţiile 
Xtreme Haz ȘI Nmia, Său prin raportul de variație R,, se poate determina, 
dacă se cunoaște, sau se impune raţia p, prin logaritmarea expresiei rației, 
din care rezultă : 
log R, 


= 1 4 
log g` 
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In multe cazuri, operaţia de determinarea a rației e conduce la valori 
apropiate celor din tabelul 10.2, iar în cazul determinării numărului de 
turaţii q se obţin valori fracţionare, din cauză că turaţiile luate în consi- 
derare nu corespund valorilor exacte ale seriei geometrice respective. Ca 
urmare, este necesară o reconsiderare a acestora, luînd ca bază valoarea 
raţiei ọ din tabelul 10.2, respectiv luînd pentru q un număr întreg. 

d. Numere și turaţii normale. Prin numere normale se înţeleg şirurile 
de numere în progresie geometrică, rotunjite convenţional avînd una din 
rațiile : 

40 
Po = V10 = 1,06, 
20 
2 = V10 = 1,12, 
10 
o = V10 = 1,25, 
5 
s = V10 = 1,58, 
cu condiția suplimentară ca aceste șiruri să conţină şi unitatea printre 
termenii lor. 


Numerele normale sînt standardizate în majoritatea ţărilor, în R.S.R. 
fiind stabilite prin STAS 283 — 69. Fiecare şir de numere normale se notează 
convenţional prin litera R urmată de ordinul radicalului rației : 


R 40, R 20, R 10, R 5. 


Tabelul 10.3 
Tabelul numerelor normale 


Serii fundamentale rotunjite 


R40 R20 R10 R5 R40 R20 RIO R5 
Puw = 1,06 ow = 1,12 | = 1,25 | eg = 1,58 Qao = 1,06 Pap = 1,12 | erp = 1,25 | cs = 1,58 
1,00 1,00 1,00 1,00 3,15 3,15 3,15 
1,06 3,35 i 
1,12 1,12 3,55 3,55 
1,18 3,75 
1,25 1,25 1,25 4,00 4,00 4,00 4,00 
1,32 4,25 
1,40 1,40 4,50 4,50 
1,50 4,75 
1,60 1,60 1,60 1,60 5,00 5,00 5,00 
1,70 5,30 
1,80 1,80 5,60 5,60 
1,90 6,00 
2,00 2,00 2,00 6,30 6,30 6,30 6,30 
2,12 - 6,70 j 
2,24 2,24 7,10 7,10 
2,36 7,50 
2,50 2,50 2,50 2,50 8,00 8,00 8,00 
2,65 8,50 
2,80 2,80 9,00 9,00 
3,00 9,50 
10,00 10,00 10,00 | 10,00 
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În tabelul 10.3 sînt prezentate numerele normale din intervalul 1...10. 
Numerele pentru alte intervale se pot deduce din numerele acestui interval 
prin multiplicare cu o putere pozitivă sau negativă a lui 10. Numărul de 
termeni dintr-un interval este egal cu ordinul radicalului raţiei. Astfel 
şirul R 40 posedă, 40 de termeni în intervalul de la 1 la 10, şirul.R 10, zece 
termeni etc. 

O caracteristică a numerelor normale, constă în faptul că acestea sînt 
serii gemetrice zecimale, astfel că al m-lea termen este de 10 ori mai mare 
decît cel luat drept primul, m find ordinul radicalului raţiei. 

Din şirurile de numere normale R 40, R 20, R 10 şi R5, denumite 
șiruri fundamentale, se pot obţine şiruri derivate, prin folosirea numai a 
termenilor din 2 în 2, din 3 în 3 etc. şi a șirului respectiv. Astfel, şirul 
de numere : 

...10; 11,8; 14; 17; 20... 


rezultă din şirul fundamental R 40, prin alegerea numai a termenilor din 
3 în 3. El se notează prin R 40/3. Toate şirurile fundamentale R 20; R 10 
şi R 5 pot fi considerate ca şiruri derivate, care conțin și unitatea printre 
termenii lor. Astfel: 


R20 = R 40/2; 
R 10 = R 20/2 = R 40/4; 
R 5 = R10/2 = R 20/4 = R 40/8. 


Numerele normale au o aplicație extinsă în tehnică, fiind luate ca bază 
în standardizarea caracteristicilor de orice natură, de exemplu : diametre, 
lungimi, volume, greutăți, viteze, turații etc. (STAS 283—69). Astfel, 
motoarele asincrone au ca turaţii de sincronism (3 000, 1 500, 750 ...) 
mărime care se încadrează în şirurile de numere normale. Datorită alunecării 
şi sarcinii, turațiile asincrone sînt mai mici decit cele sincrone şi în oarecare 
măsură variabile cu sarcina (pînă la 6% în raport cu turaţia sincronă), 
astfel încît se consideră ca turaţii asincrone în sarcină, mărimile 2 800, 
1 400. 710..., cifre care se regăsesc, de asemenea, printre numerele nor- 
male ale şirurilor R 40 şi R 20. 

e. Turaţii normalizate, utilizate la mașinile-unelte. Turaţiile şi eroarea 
lor. Faptul că turaţiile în sarcină ale motoarelor asincrone se pot încadra 
numai în şirurile fundamentale R 40 şi R 20, conduce la folosirea numai & 
acestora ca serii de turaţii pentru mecanismele de reglare discontinuă din 
lanţul cinematic principal al maşinilor-unelte. 

Numerele şirului R 40 cu raţia e9=— 1,06, duc la intervale mici între 
turaţii, ceea ce, după cum s-a constatat experimental nu este util procesului 
tehnologic, pierderea de viteză de aşchiere şi de productivitate fiind de 
numai 5% dacă se lucrează cu turaţia n,_, în loc de n,, după cum nu este 
nici economic, din punct de vedere constructiv, fiind necesar un număr 
mare de angrenaje. 

Seria R 20 a fost acceptată pe plan internaţional, prin ISO, ca şir 
fundamental al seriilor de turaţii pentru maşinile-unelte, serie a cărei 
rație ọ%= 1,12 conduce la pierderea relativă maximă de viteză sau de 
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productivitate de 10%, În afara șirului fundamental, se pot; folosi şi şiruri 
derivate, de exemplu È 40/2, R 40/4 şi R 40/6, ale căror raţii sînt : 


Paola Pao= 1,12, 
40/44 5 930 = P105 1,25, 
Paole = 920 = 1,40 = V2, 


precum și şiruri derivate ale şirului fundamental R 20 şi anume: R 20/2, 
E 20/3, R 20/4, R20/6, ale căror raţii sînt : 


Paola = Pio = 1,25; _ 
P203 = Po= 1,40 = V2; 
P204 = P3 = 1,60; 

P206 = P% = 2. 

Seria derivată R 20/6 avînd rația 2, are proprietatea că fiecare termen 
al său este dublul precedentului, proprietate utilă în cazul folosirii unor 
motoare asincrone cu mai multe turaţii (2 800, 1 400, 710 etc.). 

i. Turaţiile reale. Standardizarea turaţiilor maşinilor-unelte este o 
problemă nesoluționată integral, cauză din care puţinele standarde exis- 
tente diferă între ele. Dificultăţile întilnite în standardizarea acestor turajţii, 
se datoresc în primul rînd dificultăţilor de definire a acestora ca turaţii 
la mers în gol sau în sarcină a maşinii-unelte. Importanţa acestor definiri, 
rezidă în faptul că acestea, urmînd a fi înscrise pe tabelele maşinii, urmează, 
să lie folosite în stabilirea normelor de lucru, ceea ce poate duce la norme 
eronate, dacă turaţiile reale ale maşinii, în timpul lucrului, diferă de cele de 
pe tabele. În al doilea rînd, sub sarcină, turaţiile variază cu mărimea 
acesteia. 

Organizația Internațională de Standardizare — ISO —, la care 
este afiliată şi RSR, precizează ca recomandare, următoarele, cuprinse şi 
în STAS 6904—71; 

— turațiile din tabelul 10.4 sînt valorile nominale în sarcină, la axul 
principal al maşinii şi se înscriu pe placa maşinii, pentru a fi utilizate în 
calculele timpilor de lucru; 

— valorile efective ale turaţiilor, în sarcină, pot diferi de precedentele, 
în limitele —2%...4+ 6%, denumită toleranța totală. 

Toleranța totală se compune din toleranța electrică şi toleranța 
mecanică (cinematică). Toleranţa electrică se datoreşte alunecării turaţiei 
motorului din cauza variaţiei sarcinii. Toleranța cinematică se datorește 
dificultăţilor de a realiza, cu ajutorul angrenajelor, raporturile de trans- 
mitere teoretice. În limitele toleranţei totale, toleranța cinematică nu 
trebuie să depăşească limitele —2%...+3%. 

Cele de mai sus nu se aplică transmisiilor cu curele, la care intervine şi 
toleranța datorită alunecării curelei, care depinde de numeroși factori. 

La proiectarea cutiilor de viteze este obligatoriu să se verifice înca- 
drarea turaţiilor în limitele toleranţei-cinematice. În acest scop se trasează 
diagrama erorilor cinematice ale turaţiilor. Mărimea procentuală a erorii 
cinematice a fiecărei turaţii se determină cu expresia : 


An, = 100 Ne a [o/], 
n 
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Tabelul 10.4 


Turaţii normale pentra mașini-unelte 


Valori nominale în sarcină Valori efective în sarcină 
"R20 | R20/2 R20/3 Pr R20/6 stau seci 
(...2 800...) (...2 800...) (...2 800...) mecanică totală 
= 112| ọ= 1,25 p= LA p= 148 = 2 —2% | +3% | —2% | +6% 
100 98 103| 98 106 
112| 112 11,2 112 11,2 110 116| 110 119 
125 125 123 130| 123 134 
140| 140 1 400| 140 1 400; 138 146| 138 150 
160 16 155 163| 155 168 
180| 180 180 180 180 174 183| 174 189) 
200 2 000 196 206| 196 212) 
224| 224 22,4 224 22,4 219 231| 219 238 
250 250 246 259| 246 267 
280| 280 2 800 280 2 800| 276 290| 276 300) 
315 31,5 ` 310 326| 310 336 
355| 355 355 355 355 348 366| 348 3771 
400 4 000 390 410| 390 423 
450| 450 45 450| 45 438 460| 438 475 
500 500 491 516| 491 533 
560| 560 5 600| 560 5 600| 551 579| 551 598 
630 63 618 650| 618 671 
710| 710 710 710 710 694 729| 694 753 
800 8 000 778 818| 778 844 
900| 900 90 900 90 873 918| 873 947 
1 000 1 000 980 | 1 030| 980 | 1060 
! 


unde: n, este turația determinată prin calcul, pe baza rapoartelor de 
transmitere reale ale angrenajelor ; 
N,  —.turaţia normalizată, conform tabelului 10.4. 

În figura 10.11 este prezentată o astfel de diagramă, în care turațiile 
ns Şi ng au erori care depăşesc toleranţele admise şi ca urmare, rapoartele 
de transmitere ale angrenajelor 
respective trebuie recalculate 


i a. sno% 
prin modificarea numerelor de cH 


dinți. gi 
i o 
10.4. STABILIREA NUMĂRULUI 
DE CURSE DUBLE -3% 
Problema stabilirii număru- > ; E 
lui de curse duble apare la ma- Fig. 10.11. Diagrama erorilor turaţiilor, 


şinile-unelte la care mişcarea 

principală este de translație. Din această categorie de maşini-unelte far 
parte maşinile de rabotat, de mortezat, broşat, de rabotat dinţi și de 
mortezat dinţi. La aceste mașini mișcarea principală este alternativă şi se 
execută pe o traiectorie rectilinie. 
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Mai există o grupă restriînsă de mașini-unelte cu mişcarea principală, 
rectilinie, dar executată în mod continuu, cum sînt: mașinile de pilit, 
unele maşini de rabotat, ferăstraiele cu panglică etc. 

a. Numărul de curse duble la mașini-unelte cu mişcarea principală 
alternativă de translație. La aceste mașini-unelte, mişcarea principală constă 
dintr-o cursă de lucru, executată în timpul t cu o viteză v determinată din 
condițiile tehnologice şi o cursă de înapoiere (cursă în gol), executată cu o 
viteză 2, determinată din condiția, ca timpul de înapoiere (retragere) to 
să fie mai mic decît t, deci cu o viteză mai mare decît v, limitată de rezis- 
tența dinamică a mecanismului de acţionare. Ca urmare v> v. 

Vitezele reale de aşchiere, realizate cinematic de mecanismele utilizate, 
pot fi constante pe lungimea mesei de lucru L, în cazul acționării prin angre- 
naje cu roți dințate, şurub-melc şi cremalieră, şurub conducător şi piulită. 

n al doilea caz, vitezele v şi v, pot îi variabile dacă mecanismele de acţio- 
nare sint de tipul bielă-manivelă, sau culisă-oscilantă. Vitezele v şi Vo 
variază între o limită maximă şi una minimă, egală cu zero la capetele de 
cursă, în timpul inversării sensului mişcării. 

Durata unei curse duble se calculează cu relaţia : 

1 L L L(o+ v 
EEEE S A a a 0 00) o) , 


n v % VD, 
de unde se poate explicita numărul de curse duble pe minut n : 


VV v 1 


= — Z — e 


L(V +v) L i+om 
Din această relație se poate determina viteza de așchiere : 
Vo 


v = e L.n. 
%—L-n 


Pentru a asigura o productivitate optimă acestor maşini, se impune 
ca suma pierderilor relative maxime de viteză de aşchiere, A”, (de pro- 
ductivitate), pe întregul domeniu de reglare să fie minimă. Această condiţie 
poate fi îndeplinită aplicînd teorema cunoscută din algebră şi anume, suma 
pierderilor va fi minimă dacă pierderile de viteză din fiecare interval i— j 
sint egale. Astfel : 


Vor Lai 
A 3 d mi Va — Lai = Ni (v, a 
Vij maz “~ L— == e e aa IE peee 
v; Vor Las P(% Lai) 
Vo — Lai 


Primul termen al membrului drept fiind o constantă, urmează să se 
determine condițiile pe care trebuie să le îndeplinească n, şi n; pentru ca 
şi termenul al doilea să fie constant, adică pentru a avea A», j mar = CODSt., 
pentru fiecare interval i, j al gamei de turaţii. Din relaţia precedentă, se 
observă că dacă n; şi n, sînt în progresie geometrică, adică, : 


== Ọ; sau nj = Na "9, 
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atunci : 
nu(0— Im 9, * 9— L 
MEL do D= at Z const., 
Nito — Lr) Vo — Lai 
ceea ce demonstrează că pierderile de viteze de aşchiere nu sînt constante, 
deoarece Av; ma, variază funcţie de n,. 


În primă aproximaţie, se admite că în expresia numărului de curse 
duble n, termenul: 


i ai 
1+of0, ` 


unde C, este o constantă ce poate lua valori între 1 și 0,5 pentru 
Ocol. 


De aici rezultă că: 


Cis 


v= 02: vos 


unde C, este o constantă. 
Prin urmare numărul de curse duble va fi: 


v 
pda e 


Aceasta este asemănătoare cu relaţia turaţiei în mişcarea de rotaţie, 
adică : 
1 000 - 
r-d d 


Astfel, în ipoteza de mai sus, se poate considera rațională utilizarea 
seriei geometrice şi pentru seria numerelor de curse duble a unei maşini- 
unelte, deoarece se asigură şi în acest caz: 


n Nn 
Adj maz = 1 — — =const., şi — = p= const. 


Nn; m 
În continuare se va analiza în ce măsură mecanismele utilizate la 


maşinile-unelte cu mișcare de translație satisfac aproximaţia făcută mai 
înainte. 


După cum se cunoaște din „Teoria mecanismelor și maşinilor“ în 
cazul acţionării cu mecanism bielă-manivelă, sau cu mecanism cu culisă 
rotativă, viteza variază în diferite puncte pe lungimea cursei L, atît la 
cursa de lucru, cât și la cea în gol. În acest caz se defineşte o viteză medie, 
ca fiind : 

Vmea = (07) ILs Nns 


unde C, este o constantă. 


În consecință, la acționarea maşinilor-unelte cu mecanism bielă- 
manivelă sau cu culisă rotativă, seria de numere de curse duble trebuie să 
fie serie geometrică. 


În cazul mecanismului cu culisă oscilantă sau combinată : 
Umia — ÎL) =D g n, 
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în care î(L) nu mai este o constantă și depinde de construcţia şi dimensiunile 
elementelor componente ale mecanismului. 

Din această relaţie se observă că pentru un număr de curse duble 
nı dat, viteza medie nu mai are o variaţie liniară funcţie de lungimea 
cursei L. 

Pentru un mecanism dat și o anumită lungime de cursă L, funcţia 
î(L) nu se modifică la schimbarea turaţiei, adică : 

Vi mea = Î(L)- Lu 
Ùj mea = È(L) sd L bd Ngy 
iar pierderea relativă maximă de viteză de aşchiere va îi: 
v n; 
Adj maz = 1 Sikme = 1 — =. 
Vj med Ng 

Astfel că, condiția AV;; maz= Const. conduce și în acest caz la o serie 
geometrică de numere de curse duble. 

Pentru alte mecanisme utilizate, cum ar fi: roată dințată cremalieră, 
şurub-melc-cremalieră şi şurub-piuliţă, deoarece vitezele v şi v nu rezultă 
din construcţia mecanismului, ci cu variatori de turație cuplaţi cu inver- 
soare de turație, în oricare situaţie se poate asigura condiţia : 


f v 
v= C * Vos ȘI N= ia 

b. Seria vitezelor la maşinile-unelte cu mişcarea principală rectilinie, 
continuă. Aceste mașini-unelte lucrează cu o sculă, sau suport de scule, în 
formă de bandă înfășurată pe două discuri, din care una conducătoare, 
avînd diametrul D. Viteza benzii va fi egală cu viteza periferică a discului 
conducător, adică : 

z-D-n z 
v = —————. [m/min 
1 000 [m/ ] 

Această relație conduce la o serie geometrică pentru turațiile n ale 
discului conducător. 

În final se precizează că valorile standardizate pentru rația ọ şi pentru 
turațiile determinate în paragraful precedent 10.3, sînt utilizate .şi la 
determinarea numerelor de curse duble, respectiv a vitezelor la maşinile- 
unelte cu mişcarea principală de translație. 


10.5. CINEMATICA CUTIILOR DE VITEZE 


a. Relaţia dintre raportul de transmitere al angrenajului și raia seriei 
de turaţii. La capătul de ieşire al lanţului cinematic principal, deci la 
axul principal al cutiei de viteze, cele q turații, pe care trebuie să le posede 
acesta, trebuie să fie în serie geometrică, termenul general al seriei fiind : 


AIR E 
n, = m'o, 


în care ọ este rația seriei de turații. 
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Pe de altă parte, aceeaşi turație se poate exprima în funcţie de turajţia 
no a axului conducător şi a raportului de transmitere i, prin relaţia : 
ng = Po * ipe 

Egalarea acestor două expresii permite să se scrie: 


n 
. i ka 
tg a a 


dar, 


i, fiind raportul de transmitere al angrenajului de rang 1, care asigură 
obţinerea turației celei mai mici din gama de turaţii, deoarece n= nmin 
Ca urmare, expresia raportului de transmitere a unui angrenaj oare- 


care, dintr-o cutie de viteze, care asigură obţinerea unei game de turaţii 
în serie geometrică, este: 
o ph 
i= 4 oL 


Ea reprezintă termenul general al unei serii geometrice de rație ọ 
şi anume: 


t = Imin 
ta = un" 
E R 
t3 = ùu” 
Io EE s A 
tk =U 3 


— 4, + îi 
ig = în aL 


Din cele de mai sus, rezultă că rapoartele de transmitere 1... .1, ale 
angrenajelor unei cutii de viteze, pentru obținerea unei game de q turaţii 
în serie geometrică cu rația q, trebuie să fie și ele în serie geometrică cu 
aceeaşi raţie a gamei de turaţii. 

Raportul de transmitere ù intervine ca o constantă în formarea seriei 
de rapoarte de transmitere. Mărimea sa este evident cea mai mică dintre 


toate rapoartele de transmitere, deoarece asigură obţinerea turației 
minime M= nmin, adică : 


N= M'i 


Pe de altă parte î, este şi subunitar, deoarece n, este mereu mai mică 
decît turaţia n a motorului electric. Aceasta este cu atit mai evidentă, 
cu cît însăşi turatia maximă haz ha, a gamei de turaţii este în majori- 
tatea cazurilor mai mică decit turaţia 2, a aceluiaşi motor electrie. 


Cazurile particulare în care n> no se întîlnesc la maşinile; de rectificat 
găuri de diametru mic. 
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Raportul de transmitere ù este o constantă totdeauna subunitară,. 
El poate fi scris, ca funcţie de raţia ọ, sub forma : 


: 1 E 
u = ge = 9 zi 
mărimea exponentului « obţinindu-se prin logaritmarea expresiei însăşi : 
___ log 
log ọ 


Termenul general al seriei rapoartelor de transmitere poate fi scris 
sub forma : 
ip =o pi e+D, 


dacă se ia în considerare expresia lui ù} funcţie de raţia o. 

b. Diagrama structurală a cutiei de viteze și reteaua structurală a ei. 
Pentru studiul de elaborare a cinematicii cutiilor de viteze, ca şi pentru 
analiza unor astfel de cutii, se folosește reprezentarea grafică denumită 
diagrama, structurală a cutiei de viteze. Aceasta constă în transpunerea pe 
un număr de drepte paralele divizate logaritmic, reprezentind simbolic 
axele cutiei de viteze, poziţiile relative pe care le au, unele în raport cu 
altele, turaţiile acestor axe. 

Considerînd o cutie de viteze cu două axe (v. fig. 10.6), unul fiind 
conducător cu turaţia no, iar celălalt condus cu turaţiile n, ... n, în serie 
geometrică, pentru trasarea diagramei structurale a acesteia se procedează 


astfel : 
— se consideră termenul general al seriei de turații : 


ne = ml, 
care se logaritmează : 
log n, = log n, + (k — 1) log o. 
Pentru turaţia n, adică pentru k = 1, această expresie devine : 


log m = log m. 

Pe treapta II gradată logaritmic (fig. 10.12), simbolizind axul 
de ieşire al cutiei de viteze — axul principal, se indică mărimea log %4, de 
exemplu în punctul A. Pentru turaţia na, 
deci pentru k=2, aceeaşi expresie devine : 


log na = log m + log ọ. 


Întrucît pe dreapta II este marcat 
log n, prin punctul A, este suficient a se 
lua din A un segment AB corespunzător 
cu log ọ, pentru a poziționa grafic tura- 
ţia na în raport cu m. 

În continuare, pentru k=3 se obține : 


Fig. 10.12. Diagrama structurală a 
turațiilor (originea in n). log ns = log m + 2 log ọ, 
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astfel că turaţia n, va fi marcată prin punctul C, determinat de segmentul 
AC = 2: log ọ.. 

Operația se continuă în acelaşi mod pentru marcarea celorlalte turații 
ale axului II. Rezultă în final, punctele B, C, D, E ... Q, echidistante, 
deoarece segmentele de dreaptă AB, BO, CD, ... sînt egale între ele, ca 
reprezentînd grafic logaritmul aceleaşi mărimi, rația ọ. 

Această remarcă duce la ușurarea construcţiei grafice, în sensul că 
reprezentarea unei game de turaţii în serie geometrică se poate face mar- 
cînd pe o dreaptă oarecare punctele A, B, C, ... Q echidistante, distanţa 
între două puncte consecutive fiind considerată ca reprezentînd logarit- 
mul rației ọ. 

Axul conducător I al cutiei de viteze se reprezintă similar pe o dreaptă 
paralelă cu precedenta, la o distanţă arbitrar aleasă, considerată de ase- 
menea gradată logaritmic, la aceeaşi scară şi corespunzătoare gradajţiilor 
dreptei II. Marcarea turaţiei no prin punctul N trebuie să corespundă 
mărimii acesteia în raport cu cele ale turaţiilor axului 7 şi în particular 
cu poziția A a turaţiei n4. 

Avînd în vedere că : 


x Mm = ho tu 
rezultă : 


nı 
ngo =- . 


Pe de altă parte, exprimînd pe î, ca funcție de rația ọ : 


pa 1 
E 
w w P 
rezultă că: 
& 
no =m’ P. 


Logaritmînd, rezultă : 
log no = log n, +a: log ọ. 


Reprezentarea grafică a poziției punctului N pe dreapta I, corespun- 
zător mărimii log nọ se obține marcînd în primul rînd punctul M pe 
această, dreaptă, punct care corespunde mărimii log n, de pe dreapta II, 
plus segmentul MN egal cu «: log ọ (fig. 10.12). 

După marcarea turaţiilor de pe cele două drepte, diagrama structu- 
rală se completează unind prin drepte punctul N cu punctele A, B, 
0, ... Q, ceca ce simbolizează că cele q turaţii ale axului ZI provin din 
unica turație no a axului Z. 

Metodica, de trasare a acestei diagrame, a constat în faptul de a lua 
ca origine de marcare a turaţiilor turaţia n, indicată prin punctul A. 
Din această cauză, logaritmii tuturor turaţiilor fiind mai mari decît cel 
al turaţiei m, sînt pozitivi. 

Dacă se consideră ca origine, de exemplu turația nọ a axului I 
(fig. 10.13), atunci, în raport cu aceasta, turaţiile axului I au, parte logaritmi 
negativi (n, hay --. Na), parte logaritmi pozitivi (n) şi anume, negativi 
pentru turațiile mai mici decit n, şi pozitivi pentru turaţiile mai mari 
ca no- 
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Diagrama turaţiilor, în acest caz, apare ca un fascicol de raze avind 
originea pe axul I în no, fascicol care intersectează axul II în punctele 
A, B, ... Q, determinînd turaţiile n, ... Nng. 

Razele acestui fascicol sînt înclinate spre stînga pentru turațiile mai 
mici decît na şi spre dreapta pentru cele mai mari decît na. Cu cât încli- 
narea este mai mare, în raport cu normala 
NE, cu atît turaţiile respective ale axului 
II sînt mai mici, respectiv mai mari, în 
raport cu no. 

Notînd prin i, iz, -.. d] aceste raze, 
înclinarea lor permite o apreciere calitativă 
asupra mărimilor rapoartelor de transmi- 
tere respective. Astfel, raza NE, avînd 
înclinare nulă, indică un raport de trans- 
mitere egal cu unitatea, turaţia n, fiind 
identică cu n, Raza NQ, corespunzătoare 
Fig. 10.13. Diagrama structurală a turației n, indică un raport de transmitere 

turațiilor (originea în n). i, mai mare decît unitatea, în timp ce 

raza ND, de aceeaşi înclinare însă spre 
stinga, marchează un raport de transmitere i mai mic decit unitatea, 
turaţia n fiind mai mică decit no. 

Înclinarea simetrică a celor două raze, precizează că rapoartele î, şi 
i, sînt egale, dar cu semne diferite : 


Diagrama structurală permite scrierea uşoară a expresiilor seriei de 
turaţii în funcţie de turaţia n a axului I. Astfel, întrucît ngo= ne iar 
turaţiile axului 17, funcţie de n, se pot scrie: 


Na m Nne A P, 
Ne = Ne ` °, 
ny = n't, 
Ng = Mm 2. 


rezultă prin înlocuire că: 


Pentru a uşura notarea pe diagramele structurale, se vor nota con- 
venţional mărimile segmentelor reprezentind log ọ, 2-log ș,...k'logg, 
prin p, 29, kg, astfel că diagrama precedentă, pentru q= 6, va căpăta 
aspectul din figura 10.14. Din această diagramă structurală se poate 
deduce şi seria de turaţii a axului JI, în funcție de turaţia ng a axului T : 


LU = no'o S 
Nna = ho" *; 
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ne = hp". 
Logaritmînd şi utilizînd notația convenţională menționată, aceeaşi 
serie de turații se va scrie: 


Nz = No — 99, 
Ng = ho — 49, 
Ng = Uo — Ẹ,; 
Ns = Ror. _ 
Ng = no + Ẹ, 


expresii care se pot citi astfel: segmentul n, este egal cu segmentul ne 
minus patru segmente egale rației ọ, ş.a.m.d. 


Fig. 10,14. Notarea convenţio- Fig. 10.15. Rețeaua structurală a 
nală a segmentelor reprezen- ' turațiilor. 
tind logaritmi. 


Reţeaua structurală a cutiei de viteze, sau diagrama structurală sime- 
trică (fig. 10.15) este o reprezentare grafică bazată pe aceleaşi criterii de 
construcție ca şi cele ale diagramei structurale, cu excepția originii, care 
nu mai este comună axelor. In rețeaua structurală, turațiile axului II 
se dispun simetric în raport cu turația n, a axului I. Ca urmare, în această 
reprezentare, datorită simetriei razelor, rapoartele de transmitere rezultă 
egale, două cîte două, dar cu semne inverse. Ea are utilizare în studiul 
rețelelor de turații realizabile pentru o anumită ecuație structurală, 

e. Capacitatea de reglare a cutiilor de viteze cu două axe. 


Capacitatea de reglare a unei cutii de viteze este determinată de rapor- 
tul rapoartelor de transmitere limită : 


Cir = mez. £ 
Tmin 
Pe de altă parte, din expresiile turațiilor extreme ale gamei de turații 
furnizată de cutia de viteze la axul principal : 


ng = 710 * tmazs 


Ni > No  lmins 
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rezultă că : 


tmas __ 


l 


min 
şi că deci: Cin = Ra 


adică capacitatea de reglare a cutiei de viteze trebuie să fie identică cu 
raportul de reglare al turaţiilor pe care le furnizează. 


Avînd în vedere că: 
= PRN iah h 
Ng S= WE 3 


se obține mărimea capacității de reglare a cutiei de viteze : 


das 
= — pī- 
Cir = = = 9 3 


min 


funcție de rația seriei de turații și de numărul acestora. Rapoartele de 
transmitere imaz Şi İmin Sînt rapoartele de transmitere ale angrenajelor 
2,124» respectiv 2/2; , rapoarte, care din considerente funcționale şi econo- 
mice sînt limitate la anumite valori. 

Astfel durabilitatea danturii (rezistenţa la uzură şi la oboseală) depinde, 
printre altele, şi de raportul de transmitere al angrenajului, deoarece dinții 
pinionului iau contact cu cei ai roții, pe o aceeaşi durată de timp, de un 
număr de Í/i ori, în raport cu dinţii roții (i fiind subunitar). Ca urmare, 
pentru o durabilitate a danturii pinionului egală cu aceea a danturii roții, 
se impune ca raportul de transmitere să fie cît mai apropiat de unitate. 
Pe de altă parte şi randamentul unui angrenaj este cu atit mai mare cu 
cît raportul de transmitere este mai apropiat de unitate. 

Din observaţiile făcute asupra comportării în timp a angrenajelor 
cutiilor de viteze ale maşinilor-unelte, s-a ajuns la concluzia că rapoartele 
de transmitere care satisfac în mare măsură atît cerinţele de durabilitate 
cît şi randamentul, sînt cuprinse între limitele : 

1 m 2 
7 roi 
Ca urmare, raportul maxim de transmitere poate să aibă o valoare : 
2 


Imaz S ED 


iar raportul minim de transmitere : 
Eaa 


Cu aceste valori limită ale rapoartelor de transmitere, o cutie de 
viteze cu două axe (fig. 10.16) poate avea o capacitate de reglare : 


şi datorită egalităţii dintre BR, şi Cir: 
R, = ma — 8, 
Nmin 
adică un raport de reglare al turaţiilor de maximum 8. 
Această capacitate de reglare a turațiilor axului principal, este însă 
foarte mică, majoritatea maşinilor-unelte necesitînd rapoarte de reglare 


Fig. 10.16. Cutia de viteze cu două axe, avind motor cu o singură turație. 


ale căror mărimi sînt cuprinse între 20 şi 200 şi chiar mai mult, după cum 
rezultă din tabelul 10.5. Pe de altă parte, trebuie să se menţioneze că o 
construcţie ca aceea din figura 10.16, cu motorul antrenînd direct axul T nu 
poate avea o utilizare decit cu totul specială, întrucît turatia maximă va fi : 


ha = 2 Nos 


de două ori mai mare decit turația motorului electric, ceea ce impune, 
pentru maşinile-unelte curente la care nmas 2 000 rot/min, folosirea unui 


motor cu no = 1 000 rot/min. Dar, în 


acest caz, turația minimă este: Tabelul 10.5 
Raportul de reglare Rn 


No 
n = —, SA 
4 Grupa de mașini-unelte Ra 
adică 250 rot/min, ceeace, în multe i iio 
cazuri, reprezintă o turație mult prea | Stuneuri normale iza 
Devl întregului domeniu de trunguri carusel ... 
mare. Deplasarea intregului domeniu | Strunguri revolver 20... 60 
turaţii spre turaţiile joase, necesită in- | Strunguri automate 4... 20 
troducerea unor demultiplicatoare prin | Mașini de găurit 8... 20 


: . ; Maşini radiale de găurit | 20...120 
angrenaje, sau prin roți de curea, com- | Mașini de găuritșialezat | 25... 200 


plicînd şi scumpind construcția. Maşini de frezat 20... 60 
d. Mărirea capacității de reglare. (Masmi de rabotat Seen G 


: îi a da ă EA Maşini de prelucrat 
Necesitatea realizării unei capacităţi de dantură 4... 10 


reglare a turaţiilor cutiilor de viteze, 
mai mare decit 8, a condus la soluții 
în care se folosesc -motoare cu mai multe turaţii roţi de sehimb, 
sau mărirea numărului de axe ale cutiei de viteze. 

Motoarele asincrone cu mai multe turaţii pot transmite axului 
conducător un număr de 2,3 sau 4 turaţii distincte, care pot fi 


8 — o. 557 273 


transformate, fiecare, într-o gamă de turaţii cu ajutorul unei cutii de 
viteze cu două axe. 

Fie aceeaşi cutie de viteze din exemplul precedent, deci avind ace- 
leaşi rapoarte de transmitere î,* * “ia, căreia i se furnizează la axul con- 
ducător două turaţii distincte n şi no' de la un motor asincron M cu două 
turaţii (fig. 10.17). Pentru turaţia no a axului conducător va rezulta un 


fps iQ 


Fig. 10.17. Cutie de viteze cu două axe, avind motor cu două turații. 


acelaşi număr g de turații, ca şi în cazul precedent, însă notate prin ni. - - na. 
Similar pentru turaţia nọ a axului conducător, vor rezulta tot q turaţii, 
notate prin n: ng- 

Cele două grupe de turaţii pot fi distincte, sau parțial suprapuse, 
aceasta depinzind de raportul dintre turaţiile ng’ şi no. 

Considerînd cazul particular în care prima turație ni’ a grupei a 
doua de turaţii este identică cu ultima turație n, a primei grupe de turații, 
adică există suprapunerea acestor turaţii, după cum rezultă în diagrama 
din figura 10.18, se poate determina uşor raportul de reglare obţinut 
în acest caz. Raportul total de reglare se va exprima prin : 


rezultă că: 


Nng 
Rar = 


= pa = P3, 
ni 
adică capacitatea de reglare a tu- 
rațiilor axului la ieşire a crescut 
cu puterea a doua, în raport cu 
Fig. 10.18, Reţeaua cu turaţii suprapuse. cel al cutiei de viteze, avînd la 
axul conducător o singură rotaţie. 
Evident că pentru un număr k de turaţii ale motorului electric, 
capacitatea totală de reglare va creşte la această putere, însă conside- 
rentele funcţionale şi economice privind motoarele cu mai multe turajţii, 
limitează, posibilitatea de mărire a capacităţii de reglare prin folosirea 
motoarelor cu mai multe turaţii. l 
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Mărirea capacităţii de reglare a turaţiilor se mai poate asigura cu 
ajutorul roţilor de schimb A, B (fig. 10.19) montate între motorul elec- 
tric şi arborele antrenor II al cutiei de viteze. Numărul perechilor de roţi 
de schimb poate fìi oricare, însă şi în acest caz se urmăreşte respectarea 
rapoartelor de transmitere imin ŞI îmaz admisibile (1/4 şi 2/1). 


Fig. 10.19. Cutie de viteze cn roţi de schimb. 


Pentru a nu mări nejustificat numărul perechilor de roţi de schimb, 
rapoartele de transmitere ale acestora sînt astfel determinate, încît un 
acelaşi angrenaj poate fi folosit direct sau invers. Astfel, dacă o pereche 
de roţi de schimb A/B asigură obţinerea unui raport de transmitere 
is = 1/ọ”, el poate fi utilizat şi sub forma B/A, în care caz raportul de 
transmitere este î, = q”. 


Ca și în cazul cutiilor de viteze cu motor cu mai multe turaţii, grupa 
sau grupele de turaţii obținute cu roţi de schimb, pot fi distincte sau 
parţial suprapuse. Pentru cazul din figura 10.19, în care se foloseşte o 
singură pereche de roţi de schimb A și B, obţinindu-se astfel două turaţii 
Na Şi Mm la axul conducător al cutiei de viteze, dacă se pune condiţia ca 
n? = n va rezulta, similar cutiei de viteze cu motor cu două turaţii, 
o capacitate totală de reglare : 

tt 
Na = gD = F3, 


, 
1 


Rar = 


egală cu pătratul capacității de reglare al cutiei de viteze. 

Cutiile de viteze cu roți de schimb prezintă o serie de avantaje față 
de cele cu motor cu mai multe turații, dar în acelaşi timp au gi unele 
dezavantaje față de ele. Datorită utilizării unui motor asincron cu o singură 
turație, care necesită un aparataj de comandă mult mai simplu decit 
cel necesar motoarelor cu mai multe turaţii, construcţia revine mai ieftină 
şi necesită o întreținere mai economică. Posibilitatea obţinerii la axul 
conducător al cutiei de viteze a unui număr mai mare de turaţii na, hp" ** 
decît în cazul utilizării motoarelor cu mai multe turaţii, care practic se 
rezumă de obicei la două turajii no şi nọ, permite creşterea caracteristi- 
cilor cinematice de utilizare ale cutiei de viteze. 
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Cutiile de viteze cu mai mulie axe reprezintă oarecum o variantă a 
celor cu roţi de schimb, asigurind o trecere uşoară de la o gamă de turaţii 
la alta, printr-o manevră simplă. 

În figura 10.20 s-a schematizat cutia de viteze cu două axe, studiată, 
mai înainte, conținînd în plus un al treilea ax antrenat direct de la moto- 
rul electric. Pe acest ax se află roţile fixe 2, şi 22, iar pe axul JI al cutiei 


Gerk s 


Fig. 10.20. Cutie de viteze cu trei axe. 


de viteze se află un balador cu roțile 2; şi 22. Angrenarea pe rînd a roților 
baladorului cu roţile fixe z, şi 2, asigură transmiterea la axul TI a două 
turaţii diferite n, şi n, care prin cutia de viteze cu două axe sînt transformate 
în două game de turajții, ni, * * nagini,’ ng, caşi în cazurile precedente, 
Pentru aceeaşi condiţie ni = n4 se obţine evident : 
” 
Rap = > po Ri, 
1 
o capacitate totală de reglare egală cu pătratul capacităţii de reglare 
al cutiei de viteze cu două axe. 

Desigur că în loc de două perechi de angrenaje, între axul moto- 
rului şi axul ZI, poate exista un număr oarecare k de angrenaje, astfel 
încît să rezulte un acelaşi număr de turaţii la axul JI şi deci un acelaşi 
număr de grupe de turaţii la axul ZII. Totuşi, acest număr k de angrenaje 
este limitat din mai multe cauze, ca: 

— necesitatea respectării rapoartelor de transmitere limită, admi- 
sibile pentru cutiile de viteze ale maşinilor-unelte, care după cum s-a 
arătat, limitează mărimile q și q; 

— trecerea de la o turație la alta, necesitînd fie cuplaje, care permit 
această, operaţie numai între două perechi de roți, fie blocuri baladoare care 
pot asigura angrenarea între cel mult trei perechi de roţi şi, în cazuri 
rare, între patru perechi, pentru un număr mai mare de turaţii na, m", 
conduce la o construcţie greoaie cu axe lungi și cutii de viteze cu gaba- 
rit mare. 

Aceste motive, ca şi unele cu privire la caracterul economic al con- 
strucţiei maşinii-unelte, conduc la cutii de viteze cu un număr mare de 
axe şi la diverse combinaţii între cutia de viteze, roţile de schimb și motoa- 
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rele cu mai multe turaţii, de exemplu construcţia din figura 10.21, repre- 
zentînd o combinaţie a motorului cu două turaţii, a roţilor de schimb 
şi a unei cutii de viteze cu trei rapoarte de transmitere, construcţie folo- 
sită la o maşină de frezat. Diagrama acestei cutii de viteze arată că raportul 
de transmitere î;”, este inversul raportului de transmitere 1, obținindu-se 
prin montarea inversă a roţilor de schimb A şi B. 


ms 


4 
b. mo "h n 
Fig. 10.21. Cutia de viteze complexă cu motor cu două turații, 
roți de schimb, balador triplu, cu turații suprapuse: 
a — cutia de viteze; b — diagrama de turaţii. 


Primele trei turaţii, ni, nz Şi Ng, se obțin prin deplasarea cu ajutorul 
unei manete a blocului balador avînd roţile 22, 23 şi 24, turaţia motorului 
fiind nó. Schimbiînd turaţia acestuia în no”, prin acţionarea unui buton, 
se pot obţine următoarele trei turaţii, n, ns ȘI Ne, prin deplasarea blocului 
balador de roți. 

Se mai poate remarca, că turaţiile nio, ny Şi Mz pot fi obţinute fie cu 
roţile de schimb C/D, fie cu roţile B/A, după cum turaţia motorului elec- 
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tric este no sau no. Notind prin nio, Hu, ni turaţiile axului principal 
obţinute de la turaţia no a motorului şi cu nio; nii, i aceleaşi turații 
obținute de la turația ns a motorului, rezultă că ultimele sînt suprapuse 
primelor. Deci, această cutie de viteze realizează de fapt 18 turații, 
dintre care trei turații se suprapun. 

e. Cutii de viteze cu trei axe. Una dintre cele mai simple cutii de 
viteze cu trei axe este reprezentată în figura 10.22. Ea posedă un grup de 


Fig. 10.22. Cutia de viteze cu trei axe. 


două angrenaje între axele T și II, şi un grup de trei angrenaje între axele 
II şi 111. Angrenajele 212 şi zle, avînd rapoartele de transmitere i res- 
pectiv i, transformă unica turație n, a axului I în două turaţii : 


ba 
Ni = hot 


ny = noig 


Fiecare din aceste turații sînt transformate de cea de a doua grupă 
de angrenaje 23/23, 24]24 Şi 25/25, avind rapoartele de transmitere i, îs Și is 
în două grupe de cîte trei turaţii: 


N = = ni: în 
Na = ni: 12 
Nng = ni: iss 
ng = nz: în 
ns = nz: În 
nN = = Na+ iz, ` 


în care ny = nmin Şi Ne = nmas ` 

Turaţiile n, *** ng ale axului principal trebuie să fie în serie geo- 
metrică, astfel că în diagrama turațiilor ele vor fi echidistante, cu mări- 
mea ọpọ, corespunzător unei rații ọ oarecare: 


Na = Ni ‘P, 
Ng = Nz `P, 
Nge = Hg 0 


Turaţiile ni şi n ale axului II sînt la o distanţă grafică de ș', egală 
cu 3 o, adică p’ = 3 ọ astfel încît mărimea turaţiei n, în funcţie de n! 
se va scrie: 


n == nio’ = Papă. 
| Înclinarea, razelor care leagă turaţiile dintre două axe alăturate este 
diferită, în funcţie de mărimile rapoartelor de transmitere i; şi iż, respec- 


tiv în iz Și îs, astfel încît, ca formă, diagrama structurală (fig. 10.23, a) 
diferă sensibil de reţeaua structurală (fig. 10.23, b) a aceleiaşi cutii de 


Fig. 10.23. Comparaţie Intre diagrama structurală (a) și reţeaua 
structurală (b) a unei cutii de viteze cu trei axe. 


viteze. Cu toată deosebirea dintre cele trei diagrame din figurile prece- 
dente, se poate constata că ele au multe elemente comune : 

— la axul principal se obțin 6 turaţii în serie geometrică cu raţia ; 

— cele 6 turaţii se obţin printr-un grup de 3 turaţii care provin din 
grupul precedent de 2 turaţii, care la rîndul lor, rezultă din unica turație no. 
Această remarcă se poate scrie sub forma egalităţii : 

6=3x2x1; 

— pe diagrame, cele 2 turaţii n; şi n, sînt distanțate prin raţia ọ’. 

Datorită acestor cauze, este evident că pentru analiza unei reţele 
este mai comodă folosirea reţelei structurale din figura 10.23, b, la care 
razele sînt dispuse simetric în raport cu poziţia turaţiei n. 

Egalitatea 6 = 3 X 2 x 1 poate fi scrisă evident şi sub formă mai 
simplă 6 = 3 X 2, căreia, convenţional, i se poate adăuga, sub formă de 
indici, rațiile turaţiilor respective : 

ce dit E A 
6 ş 35 xX 27 

Aceasta poate fi citită : cele 6 turaţii de raţție ọ ale axului principal 
se obţin dintr-o grupă de trei turaţii de aceeași rație ș turaţii, care la 
rîndul lor rezultă din două turaţii de raţie g' ale axului precedent. 

Întrucît din diagrame se poate constata egalitatea : 

p = 39, 
se poate înlocui şi indicele factorului al doilea prin egalul său : 


279 


Pe de altă parte, pentru că e apare ca indice peste tot, el poate fi 
subințeles, simplificînd astfel notația, iar expresia de mai sus devine : 
6, = 3. X 23. 
Această expresie este denumită ecuația structurală a retelei şi arată 
că cele 6 turații ale axului principal se obțin dintr-o grupă de 3 turații 
care au aceeaşi rație (indicele 1 la cifrele 6 şi 3), provenind dintr-o grupă 


/ / 
g = ID 
u T a’ 


& -32x24 


Fig. 10.24. Rețele structurale de ecuație: 6 = 3 x 2. 


de 2 turații, a cărei rație este grafic de 3 ori mai mare decît rația turațiilor 
axului principal. 

Indicii cifrelor din ecuația structurală indică, pe diagramă, mărimi 
de segmente, în raport cu mărimea segmentului determinat de două tura- 
ţii alăturate, de pe axul principal, segment luat ca unitate de măsură. 
Aceste segmente fac parte însă din scări gradate logaritmic, după cum s-a 
arătat în paragraful precedent, astfel încît, numărul segmentelor marcate 
prin indici reprezintă exponenţii raţiilor respective. 

Ca urmare, ecuaţia structurală mai poate fi citită : cele 6 turaţii ale 
axului principal de rație oarecare la puterea 1, rezultă dintr-o grupă de 3 
turaţii, avînd aceeași rație, la aceeaşi putere 1, şi dintr-o grupă de 2 tura- 
ţii, cu aceeaşi rație, însă la puterea a 3-a. 

În reţeaua structurală analizată, raportul de transmitere i, asigură 
obţinerea turaţiei n. (fig. 10.24, a). Într-o altă variantă (fig. 10.24, b), 
datorită aceluiaşi raport de transmitere, se poate obţine turația ng, tura- 
ţia n, obţinindu-se prin î, de la taraţia n',. Din reţeaua structurală rezultă 
că grupa de 3 turaţii are mărimile în serie geometrică cu raţia e, = 29, 
în timp ce grupa de 2 turaţii are rația e' = ọ. 

'inînd seamă de mărimile raţiilor, ecuaţia structurală a reţelei capătă 
forma : 

6, = 32 x 24- 

Diferenţa dintre aceasta şi ecuația precedentă este evidentă, prin 
poziţia şi mărimea indicilor, care duce, după cum se vede, la o rețea struc- 
turală diferită de precedenta. 

Cutia, de viteze studiată posedă între primele două axe, două perechi 
de angrenaje, iar între ultimele două, trei perechi. Construcţia acesteia 
poate îi făcută să aibă trei perechi de angrenaje între primele două axe 
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şi două perechi de angrenaje între ultimele, după cum se poate vedea în 

figura 10.25. În acest caz, se vor obţine la axul principal acelaşi număr 

de 6 turaţii, dar în grupe de cîte două, pentru fiecare din cele trei turații 

ale axului II, obţinute de la axul I prin intermediul celor trei angrenaje. 
Ecuația structurală are forma : 


6=2 x3, 


şi diferă de precedenta prin locul pe care îl ocupă factorii 2 şi 3 în pro- 
dusul egal cu numărul turajţiilor axului principal. 


Fig. 10.26. Reţele structurale de ecuaţie: 6 = 2 x 3. 


Studiind ca şi în cazul precedent, rețeaua structurală, se obţin două 
variante ale acesteia, redate în figura 10.26, în care la cea de a doua, 
raportul de transmitere îi, asigură obţinerea turaţiei n, 'Ținînd seamă de 
mărimile raţiilor, rezultă două ecuaţii structurale : 


6, = 2, X 3z; 
6, = 2; X 3y 


diferite de precedentele, ecuații ale rețelelor care asigură acelaşi număr 
de 6 turații în serie geometrică, cu aceeaşi rație. 

Din această analiză se constată că problema obţinerii unei game de 
6 turaţii în serie geometrică, de rație oarecare, folosind o cutie de viteze 
cu 3 axe, are patru soluții distincte, din punct de vedere al reţelei struc- 
turale, iar fiecărei reţele structurale îi pot corespunde mai multe diagrame 
structurale. 
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i. Analiza variantelor cutiilor de viteze cu trei axe. Cutiilor de viteze 
cu șase turaţii, studiate anterior, li se pot adăuga cutiile de viteze cu nouă 
turații, redată în figura 10.27, avînd de asemenea trei axe, însăprevăzute 
cu doi baladori cu trei roți. 


Dacă raţia q este aceeaşi ca și în cazul cutiilor de viteze cu 6 turaţii, 
atunci raportul de reglare al cutiilor cu 9 turaţii va îi mult mai mareși 
anume : 

Ng 
Ea a T 98, 
Mm 


în timp ce la cutiile cu 6 turaţii, mărimea acestuia era R, = 5. Astfel, 
pentru raţia maximă admisibilă 5 = 1,60, raportul maxim de reglare va 
rezulta : 

Ra mas = 96 = 1,608 = 40. 


Datorită cauzelor prezentate în continuare, se va vedea că în realitate 
acest raport de reglare, relativ mare, nu poate îi obţinut. În adevăr, pen- 
tru cazul din figura 10.27, rapoartele de transmitere î, şi is ale angrena- 
jelor dintre primele două axe, sînt egale însă inverse, turaţia no fiind situa- 
tă în punctul A. 

Raportul de transmitere i; are mărimea în cazul raţiei gs: 


şi deci angrenajul respectiv este la limita admisibilă pentru cazul demulti- 
plicării turaţiilor. Raportul de transmitere îs, ca urmare a simetriei raze- 
lor diagramei, va îi inversul lui îi, deci: 


şi deci mai mare decit limita admisibilă pentru raportul de transmitere al 
unui angrenaj multiplicator. 

O încercare de a micşora pe 4, deplasînd turaţia n din A în B, duce 
la micșorarea raportului à sub valoarea admisibilă la a cărei limită se 
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află. Ca urmare, datorită acestor restricţii, cutia de viteze cu reţeaua din 
figura 10.27 nu poate fi realizată pentru raţia os. 

De altfel şi din alte motive, o astfel de cutie de viteze, antrenată direct 
de motor, nu poate fi utilizată. În acest fel, turația n, aflindu-se în punctul 
A, va corespunde turației nę a axului principal, adică turația n, va fi 
identică cu turaţia motorului şi ca urmare turaţiile superioare n, ..., ng 
vor fi mai mari decît ale acestuia, (pentru e; = 1,60; ng = $ ' ne = 4 X Nne 
deci de 4 ori mai mare decît turația motorului), turații care de fapt nu 
sînt utilizabile în construcția de mașini-unelte. 

Considerînd că turația maximă ną poate fi egală cu turația ng a mo- 
torului, punctul n, se va afla pe diagramă în C, pe verticala care trece 
prin n. Dar în acest caz, raportul de transmitere t; se micşorează foarte 
mult (io = qş* = 1/16), ceea ce iarăşi nu este admisibil. 

Dacă în loc de rația ps, turația axului principal se ordonează cu rația 
imediat inferioară, po = 1,25, atunci pentru realizarea raportului de de- 
multiplicare i; = 1/4, turaţia no va cădea în punctul C, deoarece : 


po? = 1,25"5— 1/4. 


Ca urmare a îndeplinirii acestei condiții, va rezulta și îs = = 1/1, deci 
mai mic decît limita maximă admisibilă. În acelaşi timp însă, raportul 
de reglare al turațiilor cutiei de viteze se reduce simțitor, trecînd de la 
40 la” 6,3 deoarece : 


Ramas = oio = 6,3. 


Chiar în aceste condiții, cutia de viteze cu 9 turaţii, în unele cazuri, 
poate fi necorespunzătoare, datorită obligativității ca turația maximă ns 
să fie identică cu turația motorului. 

Datorită acestor cauze, în construcția mașinilor-uneite se folosesc 
cutii de viteze cu un număr mare de axe. 


10.6. TEORIA REȚELELOR DE TURAȚII 


a. Peuaţia retelei de turaţii. Se consideră o cutie de viteze cu un număr 
oarecare de axe, ultimul dintre acestea, axul M (axul principal), trebuind 
să aibă un număr de g turaţii, dispuse în serie geometrică sau nu, turajţiile 
putind fi distincte sau parţial suprapuse. Aceste turaţii se vor nota prin 
q”, indicele superior indicînd rangul axului care posedă turațiile respective. 
O porţiune a unei astfel de rețele este reprezentată în figura 10.28. Cele 
q™ turaţii ale axului M nu sînt în serie geometrică, deoarece rațiile acestora 
Om Pa ai i DU sînt egale, iar turaţiile nu sînt toate distincte, unele, 
de exemplu n¥ = n%, fiind suprapuse. 

Gama de q” turații ale axului M se obține în grupe de cîte S turajii 
(în fig. 10.27, S = 3) de la axul precedent L, din turaţiile nt, n, ... n% 
ale acestuia. 

Se poate scrie deci, că: 


=8: ø, 
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adică numărul de turaţii ale axului M rezultă din produsul numărului © 
de turații ale unei grupe de turaţii, cu numărul q” de turaţii ale axului 
precedent L. 

La axul L, cele q turaţii se obţin prin grupe de r turaţii (în figură 
r = 2) pentru fiecare turație din cele g* turaţii ale axului K, ceea ce se 
poate scrie, ca şi în cazul precedent : 


=r g. 
A T _ nf rd (9"=1) i 
#0 E 
HI- 
foad LE Lac ani A a aa a E N e Sa 
4 

L A ans 
M- -d-d ş j T29 ze 

77 ho nEn” | nf 

“are Va $ saal 7 

E 


Fig. 10.28, Schemă pentru teoria rețelelor de turații. 


Înlocuind în expresia precedentă pe q cu egalul său de mai sus, rezultă ; 
q” = Kr gë. 


Raţionind similar, din aproape în aproape, şi pentru celelalte axe, 
pină la axul 1 de intrare, se obţine în final : 


qi = B-r-p, ..., Cba, 


adică : numărul de turații g“ al axului M este produsul grupelor de tura- 
tii S, r, P, ... pe care fiecare ax le primeşte de la axul precedent. Această 
expresie este denumită ecuaţia rețelei de turaţii. Asupra expresiei şi a figu- 
rii 10.27 se pot face următoarele remarci : 

1 — cele q” turaţii ale axului M pot fi sau nu în serie geometrică, 
(Fm Z Ọm) sss ); 

2 — turaţiile q” pot fi distincte sau nu (n¥ z n¥); 

3 — ambele remarci de mai sus se pot aplica turaţiilor q*, g*, ..., ale 
axelor precedente (de exemplu r, Æ 0; Va, É Ox, ---); 

4 — grupa de turaţii a primului ax este în toate cazurile egală cu uni- 
tatea, ca fiind unica turație din care trebuie să rezulte cele q” ale axului M. 
Noţiunea de grupă în acest caz nu are sens direct considerînd că rapia p, 
a turaţiilor acesteia este nulă (e, = 0); 
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5 — poziţia factorilor produsului s.r-p ... din dreapta semnului 
egalităţii corespunde rangului axului respectiv, în ordine descrescătoare, 


de la axul M spre primul ax; 


6 — expresia lui gY fiind dată de un produs de factori, se bucură de 


proprietatea comutativității. 


el 
OEN 19=11 EASA 


Pr=0 


Fig. 10.29. Schemă pentru teoria rețelelor de turații. 


Ultima proprietate, comună oricărui produs, are o importanță deose- 
bită, deoarece prin permutarea factorilor ecuaţiei se obțin ecuaţii și rețele 


structurale diferite de precedentele. 
Astfel, permutarea lui r în locul lui s, 


qE = r-s:p... 


e-b-a, 


conduce la o reţea de turaţii (figura 10.29) diferită ca formă de precedenta, 
care la axul M primeşte grupe de cîte r turaţii, în loc de s, iar la axul L 


grupe de cîte s turaţii, în loc 
de r. Totuşi numărul total de 
turajţii g”, la axul M este ace- 
laşi ca şi în cazul iniţial și 
ordonate în acelaşi mod. 

b. Ecuația structurală a 
reţelei. Dacă turaţiile ultimu- 
lui ax trebuie să fie în serie 
geometrică cu o raţie oare- 
care qw (fig. 10.30), atunci 
grupa de turaţii s, primită de 
la axul L, trebuie să fie şi ea 
în serie geometrică, avind 
ratia pọ, = ọm, iar pentru ca 
turațiile să nu fie suprapuse 


no 


Fig. 10.30. Turaţii în serie geometrică pe ultimul ax. 


este necesar ca grupele să se succeadă la distanţe egale cu rația cp, a 
turaţiilor axului M. 
Îndeplinirea acestei ultime condiţii este realizată dacă : 
M 
NSt = NS pu 

adică prima turație a grupei următoare să facă parte din aceeaşi serie 
geometrică ca şi turațiile grupei. În acest caz este necesar ca raţia Q; a 
grupei de turaţii a axului precedent L să fie un multiplu al raţiei py. Din 
figura 10.31 rezultă că: 


S 
?r = PMs 
ceea ce se poate demonstra după cum urmează. 
Funcție de turaţia n¥, expresia lui n%, este: 
Nea = NF pir 
Pe de altă parte, turațiile n¥ şi nY%,, funcție de n? şi nž, din care 
provin datorită raportului de transmitere î,, se scriu : 
| ni = icn, 
şi: 
ez e eul 
nfr = în n. 
Înlocuind în egalitatea precedentă şi simplificînd cu L; : 
ni = ni pir 
Cum pentru turațiile grupei de r turații : 
P n = nī Or 
rezultă că : 
— ns. 
9, = ỌM: 
În mod similar se poate demonstra că rația turațiilor din grupa de p 
turații trebuie să fie : 


Pp = 9» 
şi aşa mai departe, de exemplu grupa cu b turații trebuie să aibă rația : 
Po = Ge 


În funcție de rația e, a turaţiilor axului M (axul principal) rațiile 
precedente se scriu : 


pe 5 
9, = PM 

= Sr 
Ọp = ỌM) 

— ÅT- P.C 
Po = Qui . 


Folosind notația convenţională a segmentelor reprezentind rațiile, 
se obţine: 


Avînd în vedere că se cunosc relaţiile fiecărei grupe de turaţii, ele pot 
fi indicate convenţional, sub formă de indici, în ecuaţia reţelei structu- 
rale : 

M — . . . . 
dom = Sem * Tor’ Pap >- Coc’ bop’ pas 
sau funcție de o: 
1 


M — . . ; ; 
dou = Bom * soy Psom- Corp» aom ` bsrp* +e com Loome 


În această expresie, ultimul termen a, s-a înlocuit cu unitatea, care 
reprezintă turaţia unică a primului ax; indicele său este zero, deoarece 
însăşi raţia este nulă, după cum s-a menţionat în paragraful precedent. 

Observînd că pu intervine sub formă de factor la toţi indicii, se poate 
simplifica scrierea expresiei de mai sus : 


Qi = Si Ts Por- Crp essai bugers e * lo 


rezultînd ecuaţia structurală a reţelei. Ea precizează că cele q turaţii ale 
axului principal, ca să fie în serie geometrică cu o raţie oarecare (indicele 
1 la q) şi să fie distincte, trebuie să rezulte din multiplicarea factorilor 
8, 7, p ..., reprezentînd grupele de turaţii primite de fiecare ax de la 
precedentul, turaţii ale căror raţii sînt puterile 1, a, sr, ... ale raţiei tura- 
ţiilor axului principal. 

Se poate remarca în ecuaţia structurală a reţelei că pentru oricare 
valori ale factorilor s, r, p, ... totdeauna va exista factorul 1 ca factor 
extrem, reprezentind turaţia unică a primului ax, cu indicele zero şi că 
totdeauna va exista, indicele 1 la numărul de turații g al ultimului ax şi 
la, una din grupele de turaţii. | 

Remarca este importantă pentru metodica de formare a indicilor. 

e. Regula de formare a indicilor. Pentru formarea indicilor factorilor 
ecuaţiei, trebuie menţionat că indicele unui factor oarecare rezultă ca produs 
al factorului precedent cu indicele său. Astfel, indicele factorului r este dat 
de produsul factorului precedent § cu indicele său 1; indicele factorului 
b este produsul factorului c 
(srp...d)cu indicele său (0). 

Prin permutări, datorită 
proprietăţii de comutativita- 4 
te a factorilor ecuaţiei struc- 
turale, grupele de  turaţii L 
8,7,p,... pot apărea pe alte 
axe decit M, L, K,... Astfel 
pentru cazul următor : 4 


qi = K1 Ts Psr’ t barpo e eet Los 


„SĂ 
grupa de turaţii r apare la 


axul M,iar S la axul b, după Fig. 10.31. Schemă pentru regula de formare a 
cum se poate observa în indicilor. 
figura, 10.31. 

În ceea ce priveşte regula de formare a indicilor, ea rămîne aceeași, 
cu menţiunea că factorul oarecare, căruia i se formează indicele, nu trebuie 
să fie neapărat în ordinea descrescătoare M, L, K, ... a rangului axului. 
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În ecuaţia structurală de mai sus, plecînd de la factorul cu indicele 1, 
corespunzător grupei de turaţii primită de axul L, se formează indicele 
S al factorului grupei de turații primită de axul M. Ca urmare, regula 
de formare a indicilor poate fi formulată astfel : într-o ecuaţie structurală, 
formarea indicilor începe prin marcarea indicelui 1, unuia dintre factori. 
Produsul dintre acesta şi factorul respectiv se plasează ca indice oricăruia 
dintre factorii ecuaţiei structurale. În continuare se procedează similar cu 
noul indice obtinut. 

Spre exemplificare, se consideră următoarea ecuație structurală 
numerică : 


q=12=2x3x2x1, 
în care factorul 1 reprezintă numărul de turaţii al axului T, 2 cel al gru- 
pei de turații primite de axul 11, 3 al grupei de turații primită de axul JII, 
şi 2 al grupei de turații primită de axul IV, axul principal. Ecuația struc- 
turală citrică se scrie însă mai simplu, prin renunţarea la indicarea turaţiei 
1 a primului ax, aceasta subînţelegîndu-se în toate cazurile, deci : 
12=2x3x2. 


Regula de formare a indicilor permite plasarea indicelui 1 oricărui 
factor. Pentru exemplificare, se alege factorul 3, deci : 


12, = 2 x 3, x 2. 


Ca urmare a alegerii făcute, grupa de turații a axului III, care constă 
din 3 turaţii, va avea aceeaşi raţie ca şi cele 12 turații ale axului principal, 
deoarece acestea au totdeauna indicele 1. 

Indicele următor rezultă din produsul 1 x 3 = 3 şi poate fi plasat 
de asemenea arbitrar factorului 2 din dreapta sau din stinga factorului 3. 
Dacă îl plasăm în dreapta, ecuaţia structurală devine : 


12, = 2 X 3, X 2a. 


Indicele următor 3 x 2 = 6, evident trebuie plasat singurului factor 
fără indice, deci: 


12, = 2% X 31 X 2 


10.7. REȚEAUA STRUCTURALĂ OPTIMĂ A TURAŢIILOR 


10.7.1. NUMĂRUL REȚELELOR 


Ecuația structurală cifrică, prin proprietatea comutativității factori- 
lor săi şi prin regula de formare a indicilor, permite obținerea unui mare 
număr de rețele de turații, exprimat de relaţia: 


în care k este numărul factorilor ecuaţiei, iar l, m, n numărul factorilor 
identici ai aceleaşi ecuaţii. Termenul k! se ia la pătrat, deoarece numărul 
permutărilor se multiplică de două ori, o dată pentru permutarea facto- 
rilor şi o dată pentru permutarea indicilor. 
Reluiînd ecuaţia cifrică : 
12 =2x3xX2, 
a. Pelele struchurala 12=2x2x3 


BAN ip 


1/24 = ZpxZox3y 124= 24% 26x32 


1272 225 r3y DED] 
b. Retele stuclurale 122213x2 


[Z= 253123 1222234x 2 121=25* 32 2y 
c Relele struclurale 12-322 


KERA KON 


| 2 =31*23 x 25 12 =I * 2g x 23 2y = 32x24 * 2 


by =3p x 2 x 2 12 > 3 x 2p *2y 
Fig. 10.32. Reţele sirncturale ale unei cutii de viteze cu 12 turații. 


rezultă că ea permite obținerea unui număr de : 


n2 
elc 18, 
2! 
rețele distincte. Acestea sînt reprezentate în figura 10.32. 
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Determinarea analitică a ecuaţiilor structurale se face urmărind 
exemplul cu aceeaşi ecuaţie de mai sus. 
În primul rînd, se determină humărul de grupe de ecuaţii prin 
permutări : 
= 2 xX, 2; 
12=3x2x2; 
12=2x2Xx3; 
deci, în acest caz, există 3 grupe de ecuaţii (poziţiile a, b, c din fig. 10.32). 
În continuare, la fiecare grupă, se explică regula indicilor, Astfel, la 


prima grupă, indicele 1 se poate afla la oricare din factori, astfel că rezultă 
următoarele trei expresii : 


3 x 
x 


care de fapt sînt subgrupe, ale primei grupe de ecuații structurale, deoarece 
fiecare dintre acestea permite obținerea a două ecuații distincte, în funcție 
de factorul la care este plasat cel de al doilea indice : 

12, = 2, X Sa X 2s; 

12, = 2, X 3, X 22. 


A doua subgrupă conduce la ecuațiile : 


12, = 2; X 31 X 2; 
12, = 2; x 3 X 23. 


n nf 
F KÀ Keel 


SJ 
Q 
€S 


Y SR N 
AV 


RA 
AN 


Fig. 10.33. Graful rețelelor structurale de forma 2 x 3 x 2. 


Aplicînd teoria grafurilor, numărul posibil al rețelelor structurale, 
pentru o anumită ecuație structurală, va rezulta dintr-un graf asemănător 
cu cel reprezentat în figura 10.33. 
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10.7.2. GRAFUL REŢELELOR STRUCTURALE DE TURAȚII 


Caracterul combinatoriu al mulţimii reţelelor de turaţii, ce pot fi 
obţinute pentru același număr de turaţii g la axul principal, necesită înca- 
drarea studiului reţelelor structurale într-o clasă foarte generală de pro- 
bleme asemănătoare ca structură, dar aparţinînd altor discipline de studiu. 

Utilizînd un capitol relativ nou din teoria mulțimilor şi anume teoria 
grafelor, o rețea structurală se poate asemăna cu un arbore genealogic 
(fig. 10.34). În baza accepţiunii teoriei 4 
grafelor, arborele genealogic constituie un 
graf în care se presupune că punctul A 
reprezintă un document original după care 
s-au întocmit mai multe copii B, C, D. 
La rîndul lor aceste documente au fost 
luate ca bază pentru executarea copiilor 
E, F,... L, ș-a.m.d. Un asemenea graf 
poate servi la reconstituirea documentu- M P RST 
lui original A în cazul cînd acesta s-ar fi Fig. 10.34. Arbore genealogic. 
pierdut. 

"Într-un asemenea graf, punctele (vîrfurile) reprezintă copiile, liniile 
de legătură (arcele) dintre vîrfuri, relaţiile de filiaţie, iar săgețile sensul 
unic de parcurgere a arcelor. 

Din acest exemplu rezultă că un graf se definește ca o mulțime împreună 
cu legea ei de corespondenţă. 

Dacă se: consideră o mulțime X şi o aplicaţie multivocă T a lui X 
în X, perechea G = (XT) constituie un graf. 

în cazul reţelelor structurale, elementele mulţimii sînt turaţiile nt 
(unde k = I, II, ... M, iar i = 1, 2,...,q) care se transmit între cele 
M axe, iar legea de corespondenţă între mulţimea elementelor nt, este 
dată de seria geometrică în baza căreia sînt distribuite turaţiile. Astfel, 
elementele mulțimii X se reprezintă prin puncte în plan. Dacă două puncte 
X şi Y îndeplinesc condiţia Ye TX, atunci se duce o linie continuă, cu 
sensul de la X la Y. i 

Un element al mulțimii X se numeşte virf, sau punct, iar o pereche 
(X, Y) care îndeplineşte condiţia Ye TX, se numeşte arc al grafului. 

În continuare se va nota cu U mulţimea arcelor care în reţelele 
structurale corespunde cu mulțimeă rapoartelor de transmitere Ù. 

Un graf se numeşte cones dacă oricare ar fi X şi Y (adică elementele 
din mulțimea turaţiilor n) pentru X # Y există un drum (lanţ) care 
conduce de la X la Y. Prin drum (lanţ) se înţelege un şir de arce. 

Un graf simplu finit (X, U) este o arborescentă, avînd rădăcina 
X, e A dacă: 

1 — orice vîrf X, # X este extremitatea terminală a unui singur arc ; 

2 — X, nu este extremitatea terminală a vreunui arc; 

3 — X, U nu conţine nici-un circuit închis. 

Aplicind aceste condiţii reţelei structurale generalizate cu turaţiile 
în serie geometrică (fig. 10.30), se constată că aceasta este o arborescentă, 
deoarece orice virf X, 4 X, (nt z n); X, fiind originea, notată cu né în 
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figura 10.30. Din ni pleacă toate arcele (razele) care leagă turaţia din 
origine ni cu turajiile generate de aceasta pe axul II şi deci nu este ex- 
tremitatea terminală a vreunui arc. 

În final, mulțimea de puncte şi arce (X, U) nu conţine nici-un circuit 
care în baza, teoriei grafelor este definit ca un drum finit (X4, Xa... Xa) 
în care vîrful iniţial X, coincide cu vîrful terminal X, 

Ca urmare, se poate preciza că diagrama structurală este o reprezen- 
tare la scară a celor nt turaţii între eele M axe, şi unite cu arce a căror 
înclinaţie reprezintă mărimi diferite a rapoartelor de transmitere &. 

Astfel, aplicarea teoriei grafelor este utilă la determinarea rețelei 
structurale optime din mulțimea rețelelor obţinute prin permutarea ter- 
menilor şi indicilor ecuației structurale. 

Reluînd exemplul din paragraful precedent, adică : 


q =12=2x2x3=2x3XxX2=3xXx2x2, 
numărul de rețele rezultă (v. paragraful 10.7.1) : 


ł)2 
= EE = 18 rețele posibile, 


care în reprezentare grafică formează un graf asemănător cu cel din fi- 
gura 10.33. 

Graful astfel obținut ușurează mult cercetările, prin aceea că dă o 
imagine de ansamblu pentru toate soluțiile posibile. Pe de altă parte, 
numărul N de reţele se trasează mult mai rapid, deoarece arcele şi mul- 
țimea punctelor sînt reprezentate grafic o singură dată pentru toate 
reţelele. 

Astfel, problema determinării reţelei optime de turaţii revine la a 
cerceta care reţea, din această mulțime, corespunde unor condiţii restric- 
tive impuse din considerente funcţionale, constructive şi economice nece- 
sare la proiectarea rațională a unei mașini-unelte. 


10.7.3. CONDIŢII RESTRICTIVE CONSTRUCTIVE ŞI FUNCŢIONALE 


Condiţiile restrictive au apărut ca urmare a experienței practice şi 
teoretice acumulate de-a lungul anilor de către specialiştii constructori de 
mașini-unelte. Numărul și caracterul acestor restricţii nu este încă precis 
determinat, deoarece mai sînt încă probleme neelucidate. Conţinutul 
acestor restricţii este specific unui anumit tip de maşină-unealtă, unui anu- 
mit tip de mecanism şi priveşte o anumită mărime sau caracteristică con- 
structivă,. 

În cele ce urmează se vor analiza numai restricții mai cunoscute şi 
frecvent aplicate, cum sînt: a — restricţia privind raportul de transmi- 
tere; b — restricţia dinamică; e — restricţia de gabarit minim. 

a. Restricjia raportului de transmitere minim. În cazul maşinilor-unelte 
la care se cere o funcţionare liniștită, fără vibrații, deoarece ar influența 
negativ calitatea prelucrării, mai ales în cazul maşinilor-unelte de precizie, 
se impune, în baza unor date experimentale, ca raportul de transmitere 
să fie cuprins între 2/1 şi 1/4 pentru fiecare grupă de angrenaje dintre două 


292 


axe ale cutiei de viteze (v paragraful 10.5) şi între 2,8/1 şi 1/5 pentru 
cutiile de avansuri. 

Un raport de transmitere din afara acestor limite implică diferenţe 
mari între diametrele roţilor dinţate, din care cauză, pinionul se va uza 
mult mai repede decît roata, deoarece dinţii pinionului vor îi în contact 
un timp mai mare, iar pe de altă parte, şi randamentul va scade pe măsură 
cît raportul de transmitere este mai diferit de unitate. 

Ca urmare, restricţia raportului de transmitere are ca efect o func- 
ţionare relativ liniştită, un randament bun şi o uzură uniformă a roţilor 
dințate, raportate la durata medie de utilizare a maşinilor-unelte. 

Dacă se ţine seamă de turaţiile limită, determinate din considerentele 
cunoscute, se pot serie relaţiile : 


Na = No: maz» 


Ni = ho tmin’ 


Făcînd raportul lor se obține : 


n 4 
__ “a __ “mart __ „0-1 
R, = = 12 = pal, 
Ni Tmin 


ceea ce arată că și rapoartele de transmitere sînt în serie geometrică, avînd 
aceeaşi rație ọ ca şi turațiile. 

În cazul unei cutii de viteze cu mai multe axe, valoarea rapoartelor 
de transmitere limită se determină cu relațiile : 


imas = (IF 0 Dei o Vlil) aug i 
imin = (Y-i. iE n 177 iata 
Rezultă că raportul de transmitere total i al unei cutii de viteze este 
egal cu produsul rapoartelor parţiale de transmitere 1* dintre cele M axe 
gi a cărei valoare este maximă sau minimă, după cum produsul rapoartelor 
parţiale este maxim sau minim. 
Din cele menţionate, raportul maxim de transmitere dintre două axe 


poate lua valorile : 
2 
ikhas s<— 3 (2 , 
1 
iar raportul minim de transmitere : 


ikain > zl yi 
4 5 


Cu acestea, raportul de reglare se determină : 


Inaz 
RE = =—x—=8, 


Ri = mar — 28 > S 34, 
Ein 1 1 


Scriind ecuaţia generalizată a reţelei structurale (v. paragraful 10.6): 
Q = Si" Pa * Dar + Carpa e + Dorpe e * În 
se notează cu X indicele grupei de turaţii de pe axul ITI, deci : 
ii ST-P... 0 =X, 
se obține : 


X=4. 
b 


. Ținînd seamă de faptul că rația grupei b, în funcție de rația grupei g 
de pe ultimul ax se poate exprima cu relaţia : 


Po = pa” = a, 
şi de faptul că în grupa b, avînd 1, 2 ... b turații distincte, raportul va- 
lorilor limită va fi: 


NÈ az 48 
az: — “mat _ „b= 
RE, = = = p 1, 


;b 
Nain min 


Înlocuind pentru p» valoarea din relaţia precedentă, se obţine: 


inas (6—1) 
— —L)e 
T = Pa . 


rb 
Imin 


Dacă în această relație se înlocuieşte X cu raportul q/b, rezultă : 


t (ep) 
i = PPP = Q i - 
min 

- Relaţia obținută este valabilă pentru oricare grupă de turaţii din 
ecuaţia structurală a rețelei, numai pentru exemplificare s-a ales grupa b. 

Pentru a avea un randament bun, o uzură uniformă a roţilor dinţate 
şi-o funcționare liniştită, trebuie ca relația determinată să aibă valoare 
minimă. Deoarece în membrul drept al relației ọ şi g sînt mărimi date, 
rezultă că numai b poate lua valori diferite, limitate şi acestea (după cum 
se demonstrează la restricţia gabaritului minim) la valorile 2; 3 şi foar- 
te rar 4. 

Dacă b ia valoarea minimă, scăzătorul va fi maxim şi ca urmare ex- 
ponentul fiind minim, expresia va lua valoare minimă. 

Se poate deduce că pentru că randamentul angrenajelor să fie bun, 
uzura uniformă şi mersul să fie liniştit, trebuie ca expresia raportului de 
reglare să fie minimă, condiţie îndeplinită cînd între doi arbori nu se trans- 
mit mai mult de două turaţii, adică: 

și gaa 
R, =e — e P <8, la b= 2. 


b 
tmin 


Dar, pe de altă parte, trebuie ca valoarea raportului de reglare să fie 
maximă pentru a satisface domeniile de reglare necesare maşinilor-unelte. 
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Din. cele două condiţii contradictorii, se indică a se respecta prima 
condiţie limitată de R} < 8 şi avînd grupele de turaţii obţinute cu grupe 
baladoare cu cîte două roţi (b = 2). Această restricţie mai impune ca 
ultima grupă din ecuaţia structurală, diferită de 1, să aibă valoarea 2. 
Pentru cazul studiat și reprezentat în figura 10.32, din cele trei grupe de 
reţele, rămîn utilizabile numai două grupe şi anume : 


12 = 2 x 3 x 2 şi 12=—3xXx2:x2. 


După cum se ştie, vitezele optime de aşchiere ale metalelor, utilizate 
curent, se obțin cu turații mai mici decît cele furnizate de motoarele 
electrice asincrone, folosite frecvent la antrenarea maşinilor-unelte. 
Aceasta face ca valoarea limită superioară a rapoartelor de transmitere 
să se reducă şi mai mult, pînă la valori cuprinse între 1/1 şi 1/4, respectiv 1/5. 

Condiţia restrictivă a raportului de transmitere în acest caz devine: 


(est) 1 4 


i 
b mag m 
R? = Hn = 


CTA pi 
ihin 1 


pentru b = q, deoarece o valoare mai mică de 2 nu ar fi rațională. 

Prin urmare şi cu această precizare restricția rămîne aceeaşi, adică, 
numărul turațiilor între doi arbori b = 2. 

b. Restricţia dinamică. Organele componente care participă la trans- 
miterea mișcării din schema cinematică a maşinilor-unelte, care au o 
mişcare de rotaţie, posedă o energie cinetică determinată de relaţia: 

- p2k=M 
= Fă Ya: Di: ni 


k=1 


unde : g este accelerația gravitațională ; 
G, — greutatea unui grup balador aflat pe axul de rang k; 
D, — diametrul axului de rang k; 
n, — turația axului de rang k. 

Din cea de a doua restricție impusă rapoartelor de transmitere, 
rezultă că turațiile axelor de rang mic vor fi mai mari decît turațiile axelor 
de rang mare, în sensul că turațiile descresc de la axul I către ultimul ax 
(axul principal). Energia cinetică fiind direct proporţională cu pătratul 
turației şi diametrului axului, valoarea sa va fi cu atit mai mare, cu cît 
acestea au valori mai mari şi prin urmare va solicita mai intens organele 
maşinii, cum sînt axele, lagărele, dinţii roţilor etc. 

Rezultă deci, că nu este raţional să se amplaseze pe primele axe 
grupe baladoare ca un număr mare de trepte (3 sau 4), deoarece acestea 
vor funcţiona la turaţii ridicate şi vor cauza, avînd şi masa mare, o creg- 
tere importantă a energiei cinetice. 

Pe de altă parte, scăderea turației către axul principal va cauza, 0 
creştere a momentului de torsiune, conform relaţiei : pă 


m,=c.£, 


n 


unde C este o constantă ce depinde de unităţile de măsură folosite. 
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Cunoscând că solicitarea arborilor din cutia de viteze este o solicitare 
compusă din încovoiere şi răsuocire, se pune problema determinării influ- 
enţei turaţiei asupra momentului compus M şi în final, diametrul arborelui. 

Pentru aceasta, se vor lua în considerare ipotezele cunoscute din 
rezistenţa materialelor, pentru determinarea momentului compus și anume : 

— ipoteza tensiunii normale maxime : 


M, = 0,5(M, + VU? + Mi); 
— ipoteza tensiunii tangențiale maxime : 
M, = VU + I}; 
— ipoteza deformației maxime : 
M= 0,35 M + 0,65 W? + M; 
— ipoteza energiei totale de deformare : 
M, = VU? + 0,75 Mi. 


Cunoscîndu-se valoarea momentului compus, se poate calcula dia- 
metrul arborelui d din relația : 


adică : 
3 —— 
d = 2,17 £ 
Ga 


unde: Wae este modulul de rezistență necesar; 

Ga — Tezistenţa admisibilă la solicitare compusă. 

Dacă se are în vedere prima ipoteză de rupere a materialului şi se 
ține seamă de faptul că la solicitarea arborilor maşinilor-unelte apare 
ruperea prin oboseală, ca urmare a solicitărilor variabile, relaţia pentru 
determinarea diametrului d devine : 


3 
d = 2,17 Je M, + 0,5 VIR + M; 
9-1 
o 


unde : c reprezintă rezistenţa la oboseală a materi- 
alului în cazul ciclului alternativ simetrie 
al solicitărilor la încovoiere ; 
e — un coeficient de siguranţă. 
Din schema de montaj a unui arbore cu o roată 
dințată (fig. 10.35) se pot deduce relaţiile : 
Fig. 10.35. Schema de 


calcui a diametrului ar- D P 
borelui (d) In funcţie de M, = P— = 0 —, 
turaţia sa (n). 2 n 
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unde: Cm este o constantă ce depinde de unităţile de măsură folosite; 
F — forţa tangenţială ; 
P — puterea transmisă ; 
n — turaţia arborelui. 
Momentul încovoietor maxim se determină cu relaţia : 


M,= F hili 
l 


Din ultimele relații se obține : 
Ml 
lela 


poil alb, 


sau : 
M, Da 2l p la 
1-D 
unde k este o constantă constructivă, funcţie de l, L, la și D. 


În concluzie, diametrul arborelui se exprimă cu relația : 
3 


3 a 
P C 
d =f (VM) =:(/2) =; 
n 
Yn 
unde C reprezintă o constantă pentru o anumită schemă constructivă, 
un anumit material şi o putere P constantă. 


Rezultă că creşterea diametrului arborelui este invers proporțio- 
3 i 


U, = k: Mo 


nală cu Va. 

Creşterea diametrelor, atît ale arborilor cît și ale roţilor dințate, 
datorită creşterii momentului M, ca urmare a scăderii turaţiei, conduce 
la restricția de a nu utiliza roţi baladoare mari cu 3 sau 4 trepte nici 
pe ultimele axe ale cutiei de viteze. Aceasta, deoarece produce o creştere 
a energiei cinetice, proporţional cu creşterea greutăților G, şi a diame- 
trelor D, şi prin aceasta și uzura elementelor în funcţionare va fi mai 
pronunţată. 

Din analiza creşterii energiei cinetice, atit la primele axe ale cutiei 
de viteze cit şi la ultimele, către axul principal al maşinii, se impune 
ca roţile baladoare cu 3, 4 sau mai multe trepte, să fie plasate în schema 
cinematică pe axele din mijloc. Locul cel mai raţional de amplasare, 
într-un anumit caz concret, se determină calculînd creşterea energiei 
cinetice sub influența termenilor precizaţi mai înainte. 

Studiul variaţiei energiei cinetice a mecanismelor de acţionare a 
maşinilor-unelte, trebuie să asigure acestora o funcționare liniştită, să 
evite şocurile şi încălzirea excesivă care apare prin transformarea ener- 
giei cinetice în căldură în urma frînărilor, în cazul opririlor şi a schim- 
bărilor de sens. Aşa dar, se vor evita, în limita posibilităţilor, mecanis- 
mele grele care să funcționeze la turații ridicate. 
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'Ținînd seama şi de aceste ultime recomandări, din mulțimea, reţelelor 
posibile pentru exemplul q = 12, utilizabilă rămîne grupa roţilor obţinute 
cu varianta : 


12=2xXx3x2, 


pentru care s-a construit graful din figura 10.33. 

e. Restrictia gabaritului minim. Restricţia analizată în paragraful 
precedent conduce şi ea la obţinerea unor gabarite miuime. Rămine, ca 
în continuare, să se analizeze posibilităţile de realizare a schemei cine- 
matice cu un număr minim de mecanisme. 

Dacă s rapoarte de transmitere ale ultimului mecanism se obțin 
cu ajutorul a s perechi de roţi dinţate, şi r rapoarte de transmitere ale 
penultimului mecanism se realizează cu r perechi de roţi dințate şi aşa 
mai departe, atunci numărul total al roţilor dințate din schema cine- 
matică, va fi: 


HAs +r pr --+o+b-+o)=S. 


Din punct de vedere a: numărului de roţi dinţate, soluţia cea mai 
economică este cînd S are valoare minimă. 


Pentru simplificare se notează a cu Y,; b cu Y....şi Scu Yyşi se ia 
numai partea variabilă a funcției S, adică : 


fey = Yt Yet ++- Ym 


Problema determinării minimului funcției S este condiționată de 
faptul ca termenii Y}, Y... Vw să satisfacă ecuația structurală, adică : 


q = Vi" Y2° Yz- -Ym 


În acest caz, fiind vorba de determinarea minimului unei funcţii de 
mai multe variabile, între care există o condiţie dată, se formează funcția : 


Pan = ata -Ym — AV Y2 = Vu 


unde ìà reprezintă o constantă de proporționalitate, avind valoare pozitivă 
sau negativă. 

Dacă se derivează parțial funcția go după fiecare valoare y,(k=1,2,. .. 
... M), se obţine: 


ô 
2 = 1— y2 * Ys e -Ym = 0, 
dn 
ð 
P = 10 Yi * Ya- -Yu = 0, 
Yz 
ô 
= 1 YY. - Vu = 
OY a 
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Din ecuaţia structurală se explicitează produsele din membrul drept 
al egalităţilor de mai sus, astfel: 


Va Ys- -Ym =) 


NYa- Yui =Z. 
y 


Dacă se ia un termen oarecare Y din mulţimea Y,, în acest caz funcţia 
derivată va fi: 


de unde: y = A-g= const., 
deci pentru o cutie de viteze dată : 


= const. şi q= const. 


Ultima relație demonstrează că sumă S este minimă atunci cînd 
termenii y, sînt egali, adică: 


Yı = Y2 5 Y3 sa = Yu Fy. 
Cu aceasta, ecuația structurală devine : 
M 
q=4", sau: y= Vg, 
unde M este numărul grupelor de turaţii (numărul mecanismelor) de pe 


cele M axe ale cutiei de viteze. i 


Luiînd în considerare cele de mai sus, suma minimă a numărului de 
roţi dințate din schema cinematică va fi: 


i M 
Sata = 2- My= 2 - M Yq. 


Suma minimă, astfel calculată, nu reprezintă un minim absolut, 
deoarece aceasta depinde de M— numărul grupelor de turații (de axe) 
ale cutiei de viteze. Astfel că se impune, în continuare, minimizarea şi a 
numărului M al grupelor de roţi dințate baladoare, ceea ce corespunde cu 
numărul de axe, deci minimizarea şi a numărului de axe. 

Condiţia se îndeplineşte dacă, se derivează Sas în funcţie de M şi se 
egalează cu zero : 


d: (Ya — are: me) i(i- Be) y, 
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M 
Deoarece Vg z 0, trebuie ca: 


1 — =0, 
M 
de unde rezultă : 
M = Ing. 
Dacă se ţine seamă de definiția logaritmului natural, se obţine: 
qg=e%. 


Înlocuind această expresie în relaţia lui y, se obţine: 


M M___ 
Y= Vqg= Vei = e = 2,718... 
Reluiînd notaţiile iniţiale, relaţia devine: 
s=r= p= ...=0¢ = b = a = 2,718. 


De aici se poate deduce concluzia, că un număr g de turații la axul 
principal, se pot realiza cu număr minim de axe și număr minim de roţi 
dinţate, dacă între două axe numărul treptelor de turaţii este 2 sau 3. 

Se mai precizează, că în cazul cînd numărul g de turaţii la axul prin- 
cipal, impus din necesităţi tehnologice, nu este un număr obţinut din 
cifra 3 la o anumită putere, ca de exemplu 9 = 3 x 3;27=3x 3 xX 3, 
în asemenea cazuri se acceptă şi termenul diferit de 2 şi 3 și anume 4. 

d. Restrieţia de ordonare a rapoartelor de transmitere. Urmărind graful 
din figura 10.33, pentru ca mișcarea să ajungă din punctul n într-un punct 
oarecare al axului principal IV, există şase posibilităţi date de cele şase 
rețele de turaţii. Indiferent de reţeaua aleasă, saltul de turație între 
punctul n de pe axul I şi punctul 1 de pe axul IV este acelaşi adică ; 


ip = în “ae . -d = const. 


Pentru ca randamentul transmisiei să fie satisfăcător, uzura uniformă 
şi funcţionarea liniştită, trebuie ca saltul total de turație să fie realizab 
cu rapoarte de transmitere cît mai apropiate de unitate. 

Deci trebuie ca: 


h+ dak ... + ig minim, 


în cazul i; > 1. 
Produsul termenilor î fiind constant, suma este minimă dacă ter- 
menii sînt egali, adică: 


În = i, = i =... =i. 


Această condiție se transpune grafic (fig. 10.33) printr-o dreaptă care 
uneşte punctul ns cu 7 de pe axul IV; dreapta avînd aceoaşi înclinaţie 
îndeplineşte condiția de minim al sumei termenilor ty. 
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Dacă condiția de egalitate a rapoartelor de transmitere î, nu poate 
fi îndeplinită pentru toate treptele cutiei de viteze, atunci se recomandă, 
din punct de vedere funcţional şi constructiv, următorul aranjament : 


>ii, >... Din, 
pentru rapoarte de transmitere multiplicatoare, şi : 


îi SG în S în L... Siy 
pentru rapoarte de transmitere demultiplicatoare. 
Realizind această succesiune a 
rapoartelor de transmitere, turaţiile 
axelor legate succesiv prin transmisii 
scad mai încet în lanţurile de reducere 
şi cresc mai rapid în cele multiplica- 
toare (fig. 10.36). Aceasta este cu atît 
mai necesară, dacă iuraţia motorului 
de antrenare este mai mare decît tura- 
ţiile axului principal al maşinii-unelte. Fig. 10.36. Schema de ordonare a ra- 
Urmărind această restricție pe poartelor de transmitere. 
graful din figura 10.33, faţă de soluţia 


ideală dată de dreapta no], se va urmări care din reţele vor satisface, 
mai bine, condiţia de ordonare a rapoartelor de transmitere. 

Se precizează că, de obicei, încă de la început se renunţă la reţelele 
care au indici mari, deoarece aceştia fiind exponențţii raţiei seriei geometrice 
adoptate, pot conduce la valori mari ale rapoartelor de transmitere extreme 
şi deci la depăşirea limitelor precizate la restricția raportului de transmi- 
tere. Astfel, pentru cazul studiat, se renunţă la reţelele care conţin ter- 
menul 34, deoarece la cele două arce limită, au un exponent de 8 (fig. 10.33) 
şi poate conduce la rezultate care nu satisfac restricţia raportului de 
transmitere, cînd se trece la construirea diagramei structurale pe baza 
reţelei structurale. 

Reţele care conţin termenul 24, deși au un indice mai mare sînt mai 
bune, deoarece au numai două arce în rețeaua structurală între care se 
dispune un exponent de valoare 6, pe cînd termenul 3, are trei arce, iar 
între arcele extreme exponentul are valoarea 8, care evident este mai 
mare decit 6. 


În consecinţă, mai rămîn de analizat următoarele reţele : 
12, = 21X 32X 2635 12,— 23X 31X 265 
dintre care se alege ca rețea optimă varianta : 
12, = 23X 31, X 20 


deoarece se constată că, fată de dreapta ideală a rapoartelor de transmitere, 
lanțul optim este np—c—6—1, care face parte din reţeaua optimă pre- 
cizată mai sus. 

În concluzie, se menţionează că asupra grafului reţelelor structurale 
se pot aplica și alte restricţii, cu precizarea, că aplicarea lor trebuie făcută 
cu multă atenţie, deoarece restricţiile pot fi şi contradictorii, conducînd 
în final la rezaltate eronate. 
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10.7.4. REŢELE NEUNIFORME DE TURAŢII 


În cazurile în care turaţiile ultimului ax al cutiei-de viteze (axul prin- 
cipal) nu sînt, dispuse în serie geometrică, reţelele structurale formate se 
numesc rețele neuniforme ( anormale ) de turaţii. Dintre acestea, unele pre- 
zintă interes pentru construcţia maşinilor- unelte și anume rețelele cu 
turaţii suprapuse şi reţelele cu turajţii în serie geometrică dublă. 

a. Rejelele cu turatii suprapuse. Prin suprapunerea unor turaţii ale 
axului de ieşire, numărul turaţiilor distincte ale acestui ax rezultă mai mic 
decît puman determinat cu ecuația structurală, adică : 


g<3.r.p...0.ba. 


Rețelele de turaţii suprapuse se folosesc în următoarele cazuri definite 
de numărul de turajţii q şi de diferite avantaje cinematice. 
1. Atunci cînd numărul de turații necesare satisface inegalitatea : 


ga 2-3, 


unde « și B reprezintă numere întregi sau zero, adică atunci cind numărul 
g nu poate fi descompus într-un produs al factorilor 2 și 3, deci g nu satis- 
face restricţia gabaritului minim. 

2. Tot pentru respectarea restricţiei de gabarit minim și în anumite 
cazuri cînd : 

q=8:% 
nude y este un număr întreg mai mare ca unitatea. Deci în cazurile cînd 
q este divizibil cu 8. De exemplu, în cazul y = 1, g= 8 turaţii. Acest 
număr se poate realiza cu reţele uniforme de tipul: 
$=2XxX2 x2, sau =4x2. 

Prima variantă are dezavantajul utilizării a trei axe, iar a doua uti- 
lizează un grup de roți baladoare cu 4 trepte și deci nu satisface restricția 
de gabarit minim și nici restricția dinamică, avînd şi o comandă mai com- 
plicată. 


Fig. 10.37. Suprapunerea unei. turaţii în cazul 9 =:3 x:3: 
a'— rețeaua uniformă; b şi c — suprapunerea unei turaţii. : 


"În acest caz, rațional este să se folosească o rețea:de forma'3 x 3, 
“cu o turație suprapusă, care satisface mai bine restricțiile impuse (fig. 10:37; ` 
i 3. În diferite cazuri speciale, pentru obţinerea unor avantaje de 
ordin cinematic (de exemplu la strungurile ,7usif Ranghep” Arad, 1462; 
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DIP ; VDF) sau în cazul mașinilor de găurit la care dispunerea turațiilor 
nu respectă cerinţele unei reţele uniforme din motive tehnologice. 
Se scrie ecuaţia structurală generalizată : 


qı = 81 * Ts * Pare e «Corp De ° 1, 


unde termenii se notează. cu y, iar indicii cu z, rezultă: 
. k=M 
Imse ™ Yix1'Y2x2"Y3x3: > Yuxu = [I Ye 
k=l 


Folosind notaţiile de mai sus se consideră şi relaţia (vezi paragraful 
10.7.3) : 
az 
Niin 
unde: ọ este raţia seriei geometrice a turaţiilor de pe ultimul ax ; 
Yy — grupa de turaţii de pe axul K; 
£, — indicele corespunzător termenului y, din ecuaţia structurală. 
Luînd în considerare şi figura 10.38, a, rezultă relaţia : 


= pei, 


log z+ log 
F AIDEI e ao 


„OP 
121 = 23x3px 26 109 2x32, 


1D3px 2x23 | ID= 25*31* 22 
Fig. 10.38. Reţele structurale cu 10 tuřații la axul de ieşire obținute 
prin suprapunerea a două turații in reţeaua 12 = 2 x 3 x 2. 
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sau generalizat : 
k=M 


E Yk — Le, =q —1, 
k=1 
de unde: 


k=M 
=l + 3 (Yr Der 
Rl 
Ultima relaţie ce determină numărul de turaţii q la axul de ieșire 
depinde de mărimea indicelui z,. Produsul: 


2: log e = log eu 
în rețeaua structurală, reprezintă distanța. între turaţiile extreme ale 
grupei de turaţii de pe axul K. In cazul suprapunerii unor turaţii, distanţa 
a, log ọ se micşorează. Înseamnă că z, se va micşora, ca urmare se va 
micşora şi q. 
Numărul de turaţii suprapuse q, se determină cu relația : 


k=M ke M 
ls = lmas — 1 = [|v Sela. 
ki k=1 


Din ultimele două relații se pot deduce următoarele : 

1 — micşorarea oricărui indice &, cu o unitate, duce la micşorarea, 
numărului de turaţii cu (Y,—1) unităţi; 

2— micşorarea oricărui indice z, la o reţea normală, cu turații nesu- 
prapuse, atrage după sine, în mod obligatoriu, micşorarea tuturor indicilor 
următori z,(i > k), deoarece, în caz contrar, nu mai este satisfăcută regula, 
de formare a indicilor. 

Exemplu. Să se stabilească schema cinematică pentru o cutie de viteze 
cu 10 turaţii la axul de ieșire. 

Numărul 10 nu poate fi descompus într-un produs al numerelor 
2 şi 3, condiţie impusă de restricţia gabaritului minim şi de restricţia 
dinamică. Se obţine cu 10 = 2 x 5, ceea ce este cu totul neraţional din 
cauza grupului de roţi baladoare cu 5 trepte. 

În asemenea situaţie este rațional să se utilizeze o reţea de forma 
12 = 2 x 3 x 2, la care să se suprapună două turaţii. 

Se consideră reţeaua 2X 3, X 22, care se aranjează sub forma nor- 
milă de formare a indicilor 3, X 2X 2,. La aceasta din urmă i se micşo- 
rcază ultimul indice cu două unităţi, astfel că devine 31x 2X 2, apoi 
se pune sub forma iniţială 24X 3, X 2, și se reprezintă grafic ca în figura 
10.38, b. 

Numărul de turaţii distincte rezultă: 

kaM 


q=1+ F (yu Da 1+ (2—1) 4+ (3—1)1 + (2—1)3=10 turaţii. 
k=1 
Deci aceasta poate fi una din soluțiile problemei. Dacă se fac permu- 
tările factorilor şi indicilor, cu micșorarea corespunzătoare, se pot obține 
şi alte soluții (fig. 10.38, c, d, e şi f). 
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b. Reţele cu turaţii în serie geometrică dublă. Repartizarea uniformă a 
turajţiilor pe întreg domeniul de reglare al maşinii nu este mereu justificată. 
Cauzele constau în următoarele : 

1— felul materialului de prelucrat, luat ca bază la proiectarea maşinii- 
unelte universale, este prelucrat frecvent şi pentru acesta corespnnd 
turaţiile mijlocii ale domeniului de reglare; 


2— piesele cu diametre de mărime mijlocie se întilnesc de obicei mai 
frecvent decit piesele cu diametre extreme, astfel că și acestea solicită, 
în general, zona turaţiilor mijlocii din gama de turaţii a maşinii. 


La acestea se adaugă şi constatările referitoare la dimensiunile şi 
tipurile constructive de scule, precum şi procedeele de așchiere, care con- 
firmă că la maşinile-unelte universale, turaţiile mijlocii sînt folosite de 
două-trei ori mai frecvent decît turaţiile extreme. 

Aceste constatări impun repartizarea celor q turaţii pe domeniul 
de reglare R,, astfel ca turaţiile mijlocii să fie mai dese, iar cele extreme 
să fie mai rare, pentru a obține condiţii mai economice în utilizarea maşinii- 
unelte. Avînd o astfel de gamă de turaţii, mașinile-unelte vor funcţiona cu 
pierderi minime de capacitate de lucru, deoarece, cum se cunoaște, cu cit 
turațiile sînt mai dese adică rația ọ este mai mică, cu atit pierderea de 
capacitate de lucru este mai mică. 

Repartizarea neuniformă a turaţiilor la axul de ieșire, poate fi realizată 
după diferite legi, dar cunoscîndu-se avantajele practice ale repartizării 
în serie geometrică, se recomandă 
utilizarea ca lege de repartiție o 
serie geometrică dublă. Astfel, din 
cele q turaţii ale axului principal, 
w+ 1 turaţii mijlocii sînt dispuse 
după o serie geometrică normali- 
zată cu raţia : 


Q15 Vp, 
iar restul turațiilor (cele extreme) 
de o parte şi de alta turaţiilor 
mijlocii—sînt dispuse după o serie 
geometrică normalizată avînd 
rația : 


Pa = Q: 

O asemenea dispunere a tura- 
ţiilor se numeşte repartiția turaţii- 
lor după o serie geometrică dublă 
(fig. 10.39). 

Proiectarea cutiilor de viteze 
cu turaţiile dispuse în serie, geo- Fig. 10.39. Reţele anormale cu turații în serie 
metrică dublă este avantajoasă. geometrică dublă. 
deoarece : 

— turaţiile tuturor axelor sînt turaţii normalizate ; 

— rapoartele de transmitere sînt normalizaite Şi sînt determinate cu 
expresii de tipul g?, unde 220 şi întreg; 


20 — c.577 305 


— realizarea treptelor este la fel de simplă ca şi la; seria geometrică 
obişnuită, prin utilizarea grupelor de roţi baladoare cu 2, 3 sau 4 trepte. 

n cazul repartizării turaţiilor în serie geometrică dublă, ecuația struc- 
turală are următoarea formă. : 


q = p (Up — 2a+ 28) 


unde p reprezintă numărul total de turații de pe ultimul ax şi se determină 
astfel :. 


p= z] „pentru w= 2k (k= 1, 2,...,6), 


pi] , pentru wW = 2k+ 1 (k= 1, 234): 
intreg 


2 
Termenul u se determină cu relaţiile : 
u = [+] — 1, dacă q > 3-p, 
P intreg 


u= 0, dacă g<3:g. 


Indicele f se determină astfel : 


paj + 0,5. 


2 înireg 


Dacă q şi w sint pare, există şi soluţia: 


x ü 
B = | | — 0,5, 
2 întreg 


În sfîrşit, indicele « se calculează cu relaţia : 


a= q—2p. 
Dacă q si w sînt numere impare, există și soluţia, : 
a = B—1, 


Ecuația structurală a reţelelor cu turaţii în serie geometrică dublă 
se simplitică în următoarele cazuri : 
1— dacă q şi w sînt numere impare : 


q= (2B+2); sau  gq=p (2B+ 2«), 
a—1l, 
de: = —— 
unde P 2 , 
p= 1—2 + 0,5; 


2— atunci cînd g este impar, iar w par, ecuația devine : 
q = p(38 + up) 
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w 
unde : = — 
$ 2 


[2] — 1, pentru q > 3p; 
P dintree i 
u = 0, pentru q <f3p, (reţea uniformă) ; 
0 —V 
pa: 


3— pentru cazul cînd g este par, iar w impar ecuaţia se scrie : 


q= p'2B (reţea uniformă, v. fig. 10.39, a), 
unde : 
q gq- %2 
PE a a 
4— de asemenea atunci cind q= k *%/2 (k—întreg) şi w este un număr 
par, ecuația are forma : 


q= plp + 2B), 
unde : 
„|| — 1; pentru q>3:p; 
P intreg . 


u= 0; pentru q <3p (reţea uniformă) ; 
— w 
8 = | f | + 0,5. 
2 întreg 


Se consideră util a se menţiona cîteva observaţii. 

Termenul p arată că penultimul ax are p turaţii în serie geometrică 
cu rația. q. | 

Termenii din paranteze reprezintă grupe de angrenaje dintre penul- 
timul şi ultimul ax, sau dintre alte două axe, cu rapoartele de transmitere 
în serie geometrică, avînd rația egală cu o, la o putere dată de indicele 
termenului respectiv (v. fig. 10.39). | 

Toate grupele de angrenaje dintre ultimele două axe au primul raport 
de transmitere comun (v. fig. 10.39). 


10.8. CALCULUL: NUMERELOR DE DINŢI ALE ANGRENAJELOR 
DIN CUTIILE DE VITEZE ȘI DE AVANSURI 


` Calculul numerelor de dinţi ale angrenajelor depinde de faptul. că 
între cele două axe mişcarea se transmite : a— cu un singur raport de 
transmitere ; b— cu mai multe rapoarte de transmitere. În cel de al doilea 
caz, mai trebuie luat în considerare și faptul dacă angrenajele au același 
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modul, iar în cazul dinţilor înclinați dacă înclinația este aceeaşi la toate 
angrenajele care transmit mişcarea între aceleaşi două axe. 

a. Calculul numerelor de dinti ale roților dințate cînd înire două awe 
ezistă un singur raport de transmitere. Condiţiile restrictive, pentru rapoartele 
de transmitere, delimitează o mulțime de valori zecimale, cuprinse în cazul 
cutiilor de viteze în intervalul: l 


i 2 
< 1Ă< 3 
al 
iar pentru cutiile de avansuri, care transmit turații mai lente, intervalul 
este mai larg, adică : 
2,8 


1 


Raportul de transmitere, în funcţie de numerele de dinţi, rezultă din 
relaţia : 


1 ; 
F e 


unde Z, şi z} sînt numere întregi cuprinse în intervalul : 
20 < 2, (2z) < 100, 


depăşirea fiind admisă numai în cazuri excepționale. 

Mulțimea numerelor neprime fiind mult mai mare decit mulțimea 
numerelor prime, rezultă că în foarte multe cazuri numerele 2, şi 2, pot fi 
cuprinse într-un produs de factori, printre care şi factori comuni, astfel 
că funcţia poate fi simplificată : 


Zr Pe Pr 
+ 
Zk x- ak qk 


Factorul comun « s-a simplificat, astfel că numerele p, şi qy nu mai 
au nici-un factor comun, iar raportul lor se numeşte fractie primă. 

Dacă există posibilitatea descompunerii în factori, determinarea nume- 
relor de dinți z, şi 2}, în unele cazuri, este relativ simplă. De exemplu, 
realizarea raportului de transmitere : 


i= P20 = 1,12?= 1,25, 
se obţinejuşor sub forma : 
125 125 _ 5 ap. 


i= 1,25 = = = == 
100 20 4 “4, 


Pornind de la fracția primă 5/4, prin amplificare cu a (a= 1, 2,3,... N) 
ales convenabil, se pot găsi o mulțime de angrenaje care au acelaşi raport 
de transmitere : l 

20 25 30 35 48 45 


tg = II — = = 


16 20- 24 28 32 36 


Se cunoaşte că raţia ẹ2= 1,12 s-a adoptat pe plan internaţional în 
construcția de mașini-unelte, pentru constituirea seriilor geometrice de 
mărimi. Pentru această raţie se dau în tabelul 10.6 mulțimea fracţiilor 
prime, corespunzătoare diferitelor puteri k ale rației 2, ale căror mărimi 
sint cuprinse între limitele 2/1 şi 1/4. 

O seamă de restricții constructive şi cinematice limitează aplicabi- 
litatea fracţiilor prime din tabelul 10.6. Dintre acestea se amintesc două : 

1— deoarece în orice cutie de viteze poziția axelor este fixă, mulți- 
mea angrenajelor ce pot transmite mişcarea între două axe, trebuie să 
asigure aceiași distanţă A, adică: 


A= 4, = ... = Ap = ... = Ax. 
Tabelul 10.6 


1 f 2 
Fraețil prime pentru Fy < i, S pi 
Ak 
k k — h k 
20 Be 20 
5 a pa ea că 
1 1 1,60 
180 9 1 
5 ——— — —5 — 
1 5 1,80 
1,60 8 1 
4 EE — —6 — 
1 5 2 
1,40 7 1 
3 == = —7 = 
1 5 2,24 
é 1,25 5 1 
2 —— — —8 — 
1 4 2,50 
1,12 28 1 
1 — = —9 — 
1 25 2,80 
1 1 1 
0 > == —10 e 
1 1 3,15 
1 25 1 
—1 SIR — —11 Sul 
1,12 28 3,55 
1 4 
—2 — —12 A 
1,25 5 4 
1 5 
—3 1,40 7 E 


Pentru acelaşi modul, această relație devine: 


Z F 2i = 23 5 onn = Zrt pe. = Zyty = a; 


309 


2— gabaritul minim al unei cutii de viteze se obţine dacă aceasta este 
formată din angrenaje. cu gabarit minim, ceea ce înseamnă că pentru 
acelaşi raport de transmitere este preferat angrenajul al cărui sumă a 
numerelor de dinţi este minimă. 

Restricţia gabaritului minim, dedusă pe baza datelor experimentale, 
a condus la limitarea, sumei numărului de dinţi al angrenajelor din cutiile 
de viteze şi de avans la valoarea: 


Xe < 120 dinţi. 


Aceste două restricţii, precizate mai: sus, produc mari dificultăţi 
în rezolvarea problemei, ducînd la folosirea unor angrenaje diferite de 
cele impuse de valoarea teoretică a raportului de transmitere, ceea ce 
duce la erori cinematice ale angrenajelor. 

Pentru determinarea fracției prime p,/q, egală, sau apropiată 
mărimii raportului de transmitere î,, sc foiosesc mai multe metode, de 
exemplu rigla de calcul, tabele sau grafice. O metodă foarte utilă se pre- 
zintă în continuare. 

Metoda fraețiilor continue peniru determinarea numerelor de dinţi. 
În cazurile cînd numitorul şi numărătorul fracției prime, obţinute ca mai 
sus, sînt numere prime mari; practic inutilizabile ca numere de dinţi, 
calculul numerelor de dinţi z, și 2, se face prin aprowimaţie, folosind metoda 
fracției continue. 

Un număr zecimal oarecare î, se poate transforma într-o fracţie 
ordinară prin dezvoltarea acestuia după o fracţie continuă, astfel : 


ln = C, F = 
1 
0, + 1 
Cs + 
l 1 
Ca-ı F C, 
unde 0}, 07. .,0, reprezintă cîturi parţiale, fiind numere întregi pozitive 


sau nule. 

Dacă după un anumit rang i se neglijează termeni de rang superior 
lui î, se obţine îracţia de aproximare de ordinul i. De exemplu : 

— de ordinul 1; i= 0%; 


— de ordinul 2 ; i, = (isa afac ; 


0, „0, : 0 
— de ordinul 3; i= 0, +— = Or: Ca: Cat Cate. 
0 + = Ca <- 0+1 
C3 


Convențional, fracţia de aproximare de ordinul n se scrie : 
= (Oa: Uz; Ogs eey Ca) >o} 
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Atunci cind dezvoltarea este limitată pînă la un anumit rang k, îracţia 
de aproximare de ordinul k este egală chiar cu numărul zecimal i, dat. 

Dacă p, este numărătorul şi q; numitorul fracției de aproximare de 
ordinul i, se poate demonstra relaţia : 


pi _ Cu Pat Pa, 
di Ci ` qua T Qi-a 


de unde rezultă, că determinarea fracției p:/q; necesită cunoaşterea cîtului 
parțial de rangul îi şi cele două fracții succesive de aproximare de ranguri 
imediat inferioare. 

Deci cunoscind două fracții de aproximare succesive oarecare, se 
pot determina celelalte fracții de aproximare succesive. Spre exemplu : 
dacă se cunosc fracțiile de aproximare de rangul 1 şi 2, se poate determina 
fracția de aproximare de rangul 3, şi în continuare celelalte fracții de 
rang superior lui 3. 

Fracțiile de aproximare de rang 1 gi 2 se pot deduce cu aceeaşi “E pronio; 
dacă se consideră fracțiile : 


Po _ 0 Da 
do 1 da 


avînd valoarea, zero, respectiv infinit, se pot aproxima oricare din fracțiile 
ordinare. 


Aplicînd relaţia de aproximare, se obţine: 
PA — O: Po + pa E 
qı Ci: do + 4a Cı 


Pz Ca: Pı + Po —_ O 


q2 02` h + do Cit C+ 1 
În scopul simplificării calculelor, determinarea fracțiilor de aproxi- 
mare se poate face urmărind schema de calcul cu ajutorul tabelului 10.7. 
Dacă se urmăresc, cu ajutorul schemei, expresiile termenului general 
pila» adică: 
Pi = Ci Pia + Pi- 
Şi: 
ds = Ci qua + Qi 
se poate observa, după liniile de indicație marcate, modul de utilizare al 
tabelului. 
Tabelul 10.7 


Schemă de ealeul pentru determinarea îrecţillor 


311 


Eroarea comisă prin aproximarea numărului zecimal oarecare tp, 
printr-o fracție ordinară de rang n, se notează cu An şi se determină cu 
relaţia : 


Exemplu : Să se determine fracțiile ordinare ce aproximează numărul 
zecimal i = 1,113. 
Rezolvare. Se descompune numărul după metoda fracţiilor continue : 


1 
pe apte EL E dl ee ej pa d aci 
1 000 1000 1 000 14 287 
713 713 
Di 1 1 
PE D Te 
287 287 287 
139 
1+ r 1+ A 1+ f 
2+ 24 2+ I 
2+2- == 2+ —j 
139 158 iza 26 
= 1+ = = 1+ L = (1, 1, 2, 2, 
si = ni T 15, 2, 4) 
pre: pm 
TS 15 +7 
PE. e 22 
Fi 4 


'Precînd citurile parţiale şi fracțiile ireductibile 0/1 și 1/0 în tabelul 
de calcul, se pot obţine fracțiile prime de aproximare (tab. 10.8). 

Fracţiile prime de aproximare, vor da, erorile cuprinse în tabelul 10.9. 
Din acest tabel se poate observa că semnul erorii alternează de la un rang 
la altul, iar valoarea absolută a erorii se micşorează pe măsură ce rangul 
creşte. 

Se mai poate observa că raportul de transmitere dat nu poate fi 
obținut cu ajutorul a două roți dinţate, fără o anumită eroare. Această 
eroare este foarte mare la fracțiile de aproximare de rang mic, din care 
cauză nu pot fi acceptabile şi sint mici la fracțiile de aproximare. de rang 
mare. Deşi erorile sînt mici, soluţiile nu pot fi folosite, deoarece termenii 
fracțiilor nu pot constitui numere de dinţi, fiind numere foarte mari. 
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Tabelul. 10.8 


Tabel de ealenl pentru elturile parțiale 


Pi 1 5 12 185 382 1 713 

qi 1 7 108 223 1 000 
Ai —0,713 | +0,287 | —0,0463| +0,00128 | — 0,000037 | +0,0000044 0 
i 1 2 3 4 5 6 7 


O soluție acceptabilă, în acest caz, poate fi fractia primară de rangul 4, 
care amplificată cu un număr « ales convenabil, conduce la cazurile: 


b. Calculul numerelor de dinți ale angrenajelor, cînd între două ase 
există mai multe rapoarte de transmitere. Angrenajele dintre două axe ale 
unei cutii de viteze oarecare, au rolul de a transmite mişcarea cu un număr 
oarecare n rapoarte de transmitere diferite : 


; z 
t = — 
Lă 
a 
. 2 
i = 2 
w! 
23 
. . 
La 
posa 
„= 4. 
Z4 


Considerînd relația cunoscută : 
Iz= zy + 2y 

se poate preciza că suma numerelor de dinți ale roților oricărui angrenaj, 
avînd acelaşi modul, aflat între aceleaşi două axe, trebuie să fie aceeași 
indiferent de raportul său de transmitere. 

Fiind cunoscut raportul de transmitere iy şi suma Xz, limitată din 
condiţiile precizate, se pune problema determinării numărului de dinți 
al unei roţi a angrenajului în funcţie de acestea. 
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Dacă în relaţia : 


se adună numărătorii la numitori, se obţine : 


ZN iy 
= 
l Zy + 2y lI +iy 
de unde: 
, în îy 
Ry = (2 -L Bar —— = > A IO AI 
N = (2y Mi 1i 
Înlocuind raportul de transmitere cu funcția ireductibilă = 
ira, 
5 4N 
rezultă că: 
Zy = Ez E X 
du PN 


În consecință, pentru determinarea numărului de dinți zy, trebuie 
determinat termenul Ez, deoarece îracţia ireductibilă py/qy, atunci cînd se 
dă raportul de transmitere iy, se determină ca în paragraful precedent. 

Determinarea termenului Xz. Relaţia de calcul pentru Zy trebuie să 
conducă la valori întregi ale numărului de dinți Zg. Aceasta este posibil 
dacă produsul Xz: py vă fi divizibil cu suma py+ qy- Cum însă py Du este 
divizibil cu qy, rezultă că py nu se va divide nici prin suma py + 4y. AŞadar 
termenul Xz trebuie să fie un număr care se divide prin sumele: de forma 
Pyta 

Caditia de divizibilitate a termenului Xz este îndeplinită dacă Xg 
se divide prin ce mai mie multiplu comun (c.m.m.m.c.) al sumelor de forma 
Put 4v- 

Notînd cu M min cel mai mic multiplu comun al sumelor Py+4y, iar 
cîtul diviziunii Omin se poate scrie: 


Emin? = M min * C mins 


unde Mmins Cmin Și Imin & Sint numere întregi. 
Pentru danturile normale, cu unghiul de angrenare «= 20°, numărul 
minim de dinţi min = 17, valori mai mici pot avea danturile corijate. 
După cum pinionul CU Zmian = 17 dinţi se află pe axul conducător sau 
condus (fig. 10.40 a şi b) el poate asigura cel mai mic, respectiv cel mai 
mare raport de transmitere, adică : 


2 Pi ` 2 2 
- N min, : e ară N N 
min T pd ES 3 KAU: tmas = Oe a A 
2N ÈN ZN Smin 


După cum se impune Ca y= 2min; SAU Zy= Zrin termenul Xe rezultă : 


Stă Pu HIN Emin EN + dx, 


Pyu PN 
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sau : 


Py tin Py T IN 
DZ min = RN II a a a 
dy qy 
Scriind relația : ZmnZN | 
Elmin = 
Du + du 
= M min’ Omin = Zmin La 
N 
de unde: 3, Z min EN 
Py + d Fig. 10.40. Poziţia pinlonului cu cel mai mic număr 
O min = Zina M" de dinți: - 
PN` M min a — pe axul conducător; b — pe axul condus. 


În general Cmi nU rezultă număr întreg, din care cauză se rotunjeşte 
în plus pînă la Omin număr întreg. Dacă se cunoaşte şi Omia, se poate calcula 
termenul Emn cU relația : 


Demin == mia? C min’ 


Cunoscîond şi termenul 22, se pot determina numerele de dinți ale 
roţilor angrenajelor cu relaţiile : 


PN 
Pu + dy 
2N = Elmin — 2y. 


ây = Elmin 


~. 


Exemplu : Se dă o grupă formată din 6 angrenaje, la care se cunosc 
rapoartele de transmitere t2, .. -e (tab. 10.10) și se cere să se determine 
numerele de dinți al angrenajelor. 

Tabelul 10.10 
Determinarea numerelor de dinţi 


Pe j žy 
N iy PRI Py tiy ty 
1 | n=pz1= Torg dan POR caci 11+25=36=2Ż -32 Aa 
1,127 2,27 25 50 
1 1 1 24 
2 | amoa = an 2 7 A a 
L=0-4= l = t PERLA 7+11=18=2 -32 Rd 

Se | apa iza T z-i + 8=2-3 TA 
1o 4 32 
4 | k= ia a% | a dara 4+5=9=3? o. 
5 is = P307 | E 1+1=2 Eaa 
NENA, 36 
mE g A 40 
6 |: u= 9âp= 1,25 SA 4+5=9=3? E 


Din tabelul 10.10. c.m.m.m-e. va fi: 
M min = 22-32 = 36. 


Determinarea cîtului minim Omin impune să se precizeze pe care dintre 
axe se află pinionul cu numărul minim de dinţi. Această precizare se 
poate face comparînd rapoartele de transmitere extreme î, cu 1/5, adică : 

E 1 AF 1 
i = —— = 0,44; şi — = = 0,8. 
2,27 is 1,25 
rezultă, că i <1/ig, deci pinionul cu cel mai mic număr de dinți va da 
rapotul de transmitere cu valoarea sa cea mai mică şi Cca urmare Zmin™= ĉi 

Numărul minim de dinţi fiind cunoscut, adică 2min = 17, cîtul minim 

va fi: 


Mtt rt 22 009; 
Pi * Mmi 25 - 36 


Cîtul Om trebuie să fie un număr întreg, deci se adoptă Omin = 1- 
Suma minimă a numerelor de dinţi va fi: 


El min = M min S O min = 36 x 1 = 36, 


iar numerele de dinți ale roților sînt : 


C min = Emin 


Rezultatul calculelor este trecut în ultima coloană a tabelului 10.10. 
Se poate verifica ușor, că condiția respectării distanței între axe este 
îndeplinită, deoarece : 


ZH 2i = Zat 23 = Zat 23 = at A= 25 25 => Zet a= 12. 


Exemplul studiat poate avea şi alte soluții, luînd pentru Xe şi alte 
valori, pînă la 120 de dinți. În mod analog se pot considera și alte valori 
pentru cîtul minim Onin: 

e. Metode de determinare a numărului de dinți în cazuri mai dificile. 
Dacă în exemplul studiat se consideră încă un raport de transmitere : 


1 1 25 2 l 
în = vz8= =—— y 9 —, (aproximat prin fracţii continue 
a pia oa as pi! OP j t ) 
de unde: Pz- +44: =2 4+5 =7, 


pentru cel mai mic multiplu comun rezultă ; 
M nin = 22: 3? - 7= 252. 
Tinînd seamă de relația : 
2 min = min` C min 


pentru valoarea cea mai mică a cîtului, adică pentru Opin = 1, suma minimă 
de dinți rămîne 252, ceea ce depăşeşte cu mult limita admisibilă de 120 
de dinți. 
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În consecinţă, apariţia factorilor mari la calcularea celui mai mic 
multiplu comun Masa; conduce la dificultăți în rezolvarea problemei, iar 
rapoartele de transmitere vor rezulta cu anumite erori. 

Înseamnă că prin metoda analizată în paragraful precedent, nu se 
poate găsi o soluţie care să satisfacă restricţia cîtului minim. În mod nece- 
sar se impun şi alte metode, cum sînt : 

— prin încercări ; 

— cu angrenaje cu dantură deplasată ; 

— cu angrenaje cu module diferite ; 

— cu angrenaje cu dantură înclinată. 

Metodica de rezolvare a problemei este următoarea : se elimină ra- 
poartele de transmitere care prin suma py-+ gy introduc factori primi mari ; 
se determină numerele de dinţi pentru restul rapoartelor de transmitere ; 
se determină, numerele de dinţi, cu o anumită eroare, şi pentru rapoartele 
de transmitere eliminate. 

Metoda prin încercări. Reluind cazul studiat se poate observa că 
raportul de transmitere i, introduce factorul prim 7. Eliminind acest 
raport de transmitere, pentru restul rapoartelor s-a obținut M min= 36; 
EZmin = 36. 

Numărul de dinți, la una din roțile angrenajului eliminat, se deter- 
minä cu relația : 


ta 
8g = D 2min =: 
i t1 
Valoarea lui 2%, astfel determinată, rezultă mereu un număr fracțio- 
nar, deci se va rotunji pînă la o valoare întreagă, apoi se determină şi 
27, cu relația : 
27 = Elmin — 2y 


Pentru a evita un Zy < 17, s-a luat Omin = 2, deci suma numerelor 
de dinți Èz = 72, astfel că: 
n o EN E EAE A 
63 + 25 
şi: 
z = 72 — 29 = 52. 


Angrenajul va da un raport de transmitere : 


comparindu-l cu i, = 1/2,52 = 0,396, se obține o eroare de —0,012, cu o 
eroare de —3%, ceea ce depăşeşte limita admisă de —2 %. 

Dacă se repetă calculele cu Cmin = 3, cu care rezultă Xe — 108 
(o altă soluție nu mai există), nici cu aceasta eroarea nu devine accepta- 
bilă. În final, rezultă că folosind metoda prin încercări, problema pusă 
nu se poate rezolva. 
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Metoda angrenajelor cu dantură deplasată. Pentru angrenajul dificil 
(4 din exemplul precedent studiat ) se poate obţine o sumă de dinți £% 
apropiată de X 22 æ restului de angrenaje. Ca urmare, distanţa A dintre 
axele angrenajelor z ; 27 va fi diferită de distanţa A” dintre axe a restului 
de angrenaje. 

Se ştie că la angrevajele cu profil deplasat, fără menţinerea distanţei 
dintre axe, există relaţia : 


A” -COS a’ = A ' COS g, 


în care valoarea cos «' după corijare va fi: 


; A 
cos «' = * COS a. 
A? 
Pe de altă parte: 
„m = m 
A = -y F Cmm ȘI A m A 
adică : 
; > 2 


COSa = 
2 Žmin 


* COSG. 


Dacă în această relație pentru X 2, (suma dinților angrenajului difi- 
cil) se dau valori apropiate de È Zmin; atunci se va putea determina un- 
ghiul a«' rezultat în urma deplasării de profil. 

Suma coeficienţilor de corijare se determină cu relaţia : 


XE = Da E y 
Dacă se ia ca exemplu : 
E 2 = 74 >D amin = 12, 
se obține: cosa' = 0,965719, 
a' = 15°2'46”, 
iar pentru coeficientul total de deplasare: 
XE = — 0,8135. 


Mărimea fiecărui coeficient de corijare č şi £' se poate alege pe baza 
criteriilor de uzură, de rezistență etc. 

Metoda angrenajelor cu module diferite. Continuînd cu cazul angre- 
najului dificil 2,/%, dacă m, este modulul acestui angrenaj și m modulul 
restului de angrenaje, pentru montarea acestora între două axe avînd 
distanța A, este necesară realizarea egalităţilor : 


Asa 25 a, 
2 2 


de unde rezultă modulul m; : 
m È 2min z 


Ma, = 
? Ez 
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Rezolvarea problemei în aceste cazuri prezintă mari dificultăţi, deoa- 
rece modulele fiind standardizate, sint multipli de 0,35 sau 0,5, ceea ce 
limitează posibilitatea găsirii unei sume > 2, număr întreg, care în acelaşi 
timp să permită şi obţinerea unui raport de transmitere corespunzător. 
Din aceste motive, metoda cu module diferite se foloseşte în combinare 
cu cea a corijării danturii. 

Metoda angrenajelor cu dantură înclinată. Dacă din punct de vedere 
constructiv este admisibilă folosirea danturii înclinate, un astfel de angre-. 
naj se poate determina plecînd de la șirul de egalităţi: 


m Mak 
A = È fata = =X 2 
2 2 


unde Ma, reprezintă modulul aparent al angrenajului cu dinți înclinați 
Şi se determină cu expresia : 
mMm 
Mak = ————— 3? 
cos fi; 

unde f, este unghiul de înclinare al danturii. 

Explicitînd din expresia lui A pe muy Şi egalind cu precedenta, se 
obţine : 


DE) m 
Mar = m< ma n, 
D 2 cos f, 
de unde: 
X 24 
cos By = —————: 
PLATI 


Valoarea lui cos f, fiind mai mică decît unitatea, X 24 se alege cu 
respectarea celor menţionate anterior, dar în acest caz se impune ca: 


È 2 < È Znin 


O altă restricție impusă de considerente tehnologice şi funcționale, 
este limitarea valorii unghiului de înclinare al danturii la p< 30°. 

d. Restricțjia dimensională pentru trecerea unui balador peste roți 
fixe. Blocurile baladoare cu mai mult de două trepte nu se pot deplasa 
peste roțile fixe, decît dacă este 
îndeplinită condiția : 

Ra + Rez < 4, 

unde R, reprezintă raza exteri- 
oară a roților (fig. 10.41), iar A 
distanța dintre axe. 

În cazul danturilor necorijate, 
mărimile din relația de mai sus 
devin : 


m E m i 
R. = — (2 + 2); şi A= — Xz, Fig. 10.41. Condiţia trecerii roții z, peste 
2 2 roata za. 
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înlocuind se obţine : 


a Fa +4<Xa 
Înlocuind Ez = 2, + 2 în expresia precedentă, se obţine condiţia : 
22 — a > 4, 
în care caz se asigură trecerea roții 2, a baladorului peste roata centrală 
fixă z3. 
Respectarea acestei condiții duce, în unele cazuri, la modificarea 
numerelor de dinți şi deci a rapoartelor de transmitere. 


În cazul angrenajelor cu dantură corijată, trebuie să se țină seama 
că diametrele exterioare ale acestora depind atît de mărimile coeficienţilor 
de corijare £ și £,, cît şi de coeficientul f de înălțime al capului dintelui. 


Capitolu! 11 


MECANISME PENTRU TRANSMITEREA ȘI REGLAREA MIȘCĂRII 
DE ROTAȚIE 


11.1. GENERALITĂŢI 


Condiţiile tehnologice de prelucrare a pieselor prin aşchiere au condus 
la realizarea unui mare număr de tipuri de maşini-unelte cu mişcarea 
principală, de rotaţie, cum sînt strungurile, maşinile de frezat, maşinile 
de rectificat, maşinile de găurit etc. 

În general, maşinile-unelte sînt acţionate cu motoare electrice, care 
la intrarea în cutia de viteze asigură o mişcare de rotaţie, a cărei mărime 
poate îi variată în limite foarte strînse (1, 2, 3 şi rar 4 turaţii). Aşadar 
apare necesară existența în schema cinematică a mecanismelor pentru 
transmiterea, mişcării de la motorul electric la axul principal şi pentru 
schimbarea turaţiilor, în scopul lărgirii domeniului de utilizare al tura- 
țiilor la axul principal al maşinii-unelte. 

Pentru transmiterea şi reglarea mișcării de rotație, de obicei, se utili- 
zează două grupe de mecanisme. Prima grupă care asigură o variaţie 
discontinuă (în trepte) a turajţiilor şi este denumită variatori discontinui 
de turaţii, sau în trepte. În mod curent aceștia se realizează cu angrenaje 
sau cu conuri de roţi cu curele în trepte. A doua grupă a mecanismelor 
asigură o variaţie continuă a turaţiei la axul principal şi este denumită 
variatori continui de turații. Aceştia pot fi mecanici (cu îricțiune, cu lanţ 
etc.), electrici (prin folosirea motoarelor de curent continuu), hidraulici 
(cu reglaj; prin drosel sau pompă) şi pneumatici. 

Cutiile de viteze şi de avansuri ale maşinilor-unelte sînt formate din 
combinarea mai multor asemenea grupe de mecanisme. Rolul lor este 
de a transforma turaţia motorului de antrenare într-o gamă de turaţii, 
dispuse după o anumită lege la axul principal, în scopul satisfacerii nece- 
sităţilor procesului tehnologic. 

Utilizarea unui anumit tip de mecanisme, în construcţia maşinilor- 
unelte, este influenţată de o seamă de factori care ţin de utilitatea maşinii- 
unelte, de economicitatea soluției, de avantajele și dezavantajele pe 
care le prezintă fiecare tip de mecanism în parte. 


O utilizare largă au în cutiile de viteze și de avansuri mecanismele 
cu roţi dințate, datorită avantajelor deosebite pe care le prezintă, cum sînt : 


21 — e. 557 
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precizia de transmitere a mişcării; posibilitatea realizării unui raport 
mare de reglare a turaţiilor R,; posibilitatea transmiterii unei puteri, 
teoretic nelimitate etc. 

În afara mecanismelor mecanice, la maşinile-unelte moderne, tot 
mai mult se extinde folosirea mecanismelor electrice şi hidraulice. Aces- 
tea prezintă unele avantaje ca: randament ridicat ; posibilităţi largi de 
automatizare ; eliminarea zgomotelor; manevrare uşoară etc. Ca deza- 
vantaj al mecanismelor electrice şi electronice apare construcția mai cos- 
tisitoare, exploatarea şi întreţinerea mai pretențioasă. 

Mecanismele pneumatice au o utilizare mai restrînsă, limitată la 
mașinile-unelte portative. Folosirea aerului comprimat la aceste meca- 
nisme prezintă o seamă de avantaje în raport cu energia electrică, dintre 
care cel mai important constă în eliminarea pericolului de accidentare 
prin electrocutare. În schimb, aerul comprimat prezintă şi unele deza- 
vantaje şi anume : variaţia presiunii cu temperatura ; zgomotul produs la 
evacuarea aerului etc. 

Mecanismele electrice, hidraulice şi pneumatice fiind studiate în 
cadrul altor discipline de specialitate, în continuare se tratează numai 
mecanismele mecanice. 


11.2. MECANISME PENTRU SCHIMBAREA ÎN TREPTE A TURAȚIILOR 


11.2.1. MECANISME CU CONURI ÎN TREPTE 


Transmisiile cu curea, cu conuri în trepte, au fost larg utilizate în 
trecut la transmiterea şi schimbarea turaţiei unice a unui motor cu aburi, 
sau cu explozie, în vederea acţionării maşinilor-unelte. 

O seamă de avantaje cum sînt: posibilitatea realizării unui raport 
mare multiplicator sau demultiplicator ; simplitatea constructivă ; functio- 
nare fără şocuri; întreţinere uşoară; cost redus etc. fac ca transmisiile 
cu curele să fie larg utilizate şi la cele mai moderne maşini-unelte. În pre- 
zent, în locul curelelor late din piele, se folosesc curele trapezoidale sau 
rotunde din cauciuc cu inserţie textilă, sau curele din mătase. 

Conurile în trepte, cu curele trapezoidale, se folosesc în special la 
transmiterea mişcării de la motorul electric la cutia de viteze, iar curelele 
late de mătase la maşinile de rectificat. Totuşi utilizarea mai largă a 
acestor mecanisme este limitată din cauza raportului de reglare mic şi 
imprecizia de transmitere a mișcării din cauza alunecării (patinării). 

a. Tipuri de mecanisme'cu conuri în trepte. Mecanismele cu conuri 
în trepte se folosesc pentru transmiterea mişcării de rotaţie în același sens 
(fig. 11.1, a) şi în sens opus (fig. 11.1, b). Întinderea curelei se poate face 
prin mărirea distanţei între axe, sau cu ajutorul rolelor de întindere, cu 
o rolă (fig. 11.2, b) sauicu două irole (fig. 11.2, a). 

b. Calculul cinematic al conurilor în trepte. Calculul cinematic este 
condiționat de restricții constructive, tehnologice şi economice, care 


822 


impun utilizarea aceleiaşi curele între toate treptele de turaţii. Lungimea 
constantă a curelei, impune existenţa unei relații funcţionale între dia- 
metrele diferitelor trepte, pentru ca transmiterea mișcării să fie posibilă. 


Fig. 11.1. Mecanisme cu 
conuri în trepte: 


a — cu rotația în același sens; 
b — cu rotația în sensuri opuse. 


Lungimea geometrică a curelei (fig. 11.3), în general, se determină cu 
relația : 


T 


L = 
2 


(De + Di) + asl D; — Di) F 2A Cos ap 


e 


=[ 


Fig. 11.2. Sistemele de în- 
tindere a curelei : 
a — cu două role; b — cu o rolă 


unde unghiul «, este, în general, foarte mic, încît cosa, % 1, deoarece 
buna funcționalitate a acestor mecanisme impune, pentru roata mică un 
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unghi de înfăşurare B, mai mare. Astfel termenul «,(D, — D;) devine 
foarte mic, iar relaţia devine: 


L = (De + Do) + 24, 


Fig. 11.3. Schema de calcul pen- 
tru conurile în trepte. 


Dacă lungimea curelei este constantă, trebuie ca suma diametrelor 
să fie constantă: 


X D; = D; $ D; = const. 
Această condiție este similară cu cea cerută roților dințate montate 
între două axe, exprimată prin Ez = z, + 2 = Const., deoarece prin 


multiplicare cu modulul conduce la o expresie asemănătoare privind dia- 
metrele de rulare ale acestor roți : 


mo Xa = mar + 28) = Dye + Da = XD, 
Raportul de transmitere al unei trepte oarecare se determină cu 
relația : 
D; 
D; 


ip = 


Exprimînd un diametru în funcţie de celălalt și de raportul de trans- 
mitere şi introducînd în E D, se obţine: 


=D = Du (1+5) 


tk 
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explicitîndu-l pe D, rezultă: 


i, 


D, = - pa sa 2 D. 
1i 

Factorii care condiționează diametrul minim al unei roţi de curea 
depind, în general, de : puterea transmisă, viteza tangenţială, materialul 
curelei şi roții de curea, frecvenţa îndoirilor curelei ete. 

După cum roata cu diametrul minim se află pe axul conducător, 
ea va fi D,, sau pe axul condus Dy. Acest diametru se precizează con- 
parind raportul de transmitere minim cu inversul raportului de transmi- 
tere maxim ; 


tN 
Valoarea cea mai mică dintre cele două, precizează perechea de roți 
de curea care posedă roata cu diametrul minim. Acceptind că roata mi- 
nimă corespunde raportului de transmitere i, diametrul roții pereche 
va fi: 
D 
Di =, 


u 


iar suma diametrelor se determină cu relaţia : 
> D = D, + Di. 


Fiind cunoscută suma X D, se pot determina celelalte diametre folo- 
sind expresiile cunoscute : 


D, =—— 5D; 
1+ ik 
D; = X D — D; 


Realizarea tehnologică a acestor diametre implică o toleranță de 
execuție, a cărei valoare se va precizia luînd în considerare condițiile de 
precizie cinematică impuse transmisiei, alunecarea curelei, precum și 
elasticitatea curelei, în aşa fel corelate ca realizare a raportului de transmi- 
tere să fie cît mai exactă. 

Raportul de reglare al unei transmisii cu curele este condiționat de 
parametrii funcționali, precizați mai sus, în cazul determinării diametru- 
lui minim al roții de curea. Diametrul maxim este condiționat de gabaritul 
maxim admis al unui astfel de mecanism. 

Luînd ca bază aceste considerente, raportul de transmitere la transmi- 
sile în trepte este cuprins în limitele : 

t 
E 
3 © 1 
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de unde raportul de reglare : 


Ulmin 


Această valoare satisface cerințele multor tipuri şi construcţii de 
maşini-unelte. 


11,2,2, MECANISME CU ROŢI DINȚATE DE SCHIMB 


Utilizarea roţilor de schimb este justificată în cazul maşinilor-unelte 
din fabricaţia de serie şi de masă, la care schimbarea turaţiilor se face rar, 
datorită prelucrării de piese identice, pe perioade lungi, astfel că timpul 
auxiliar consumat la schimbarea roţilor se repartizează pe un număr mare 
de piese prelucrate. 

Prin roţile de schimb se asigură o construcţie simplă, deci economică, 
datorită reducerii de axe, lagăre şi roţi dinţate, astfel că utilizarea unor 
cutii de viteze cu număr mare de turaţii, complicate din punct de vedere 
cinematice şi constructiv, devine nejustificată. 

Pentru ca un număr de trepte de turații să poată fi realizat cu un 
număr minim de roţi dințate se recomandă ca diagrama turaţiilor să fie 
dispusă simetric. Rezultă că cele două reprezentări grafice, rețeaua struc- 
turală şi diagrama turaţiilor, în acest caz, se confundă (figura 11.4). Prac- 
tic, rapoartele de transmitere simetrice, rezultă prin montarea inversă a 
roţilor de schimb, adică: 


Fig. 11,4. Diagrama și re- 
ţeaua turaţiilor unui meca- 
nism cu roţi dințate de schimb. 


b_i 


a iaa 


a 4 
Turaţiile la axul condus fiind dispuse după o serie geometrică cu 
Taţia ọ; datorită simetriei razelor, rapoartele de transmitere vor îi + 


._ 1 a pe E e, EE le AB, ra SI DEE AP 

Ma RD pe A ae a 13 = EX daca 2 Ac 5 op? 
h . d b 

îs = p05 = de git pipe; isi e 
g e c a 


Ca exemplu, în figura 11.5 este reprezentat mecanismul mişcării 
principale la strungul semiautomat cu multe cuțite tip 1 720, iar în figura 
11.6 diagrama turaţiilor. Se poate observa existenţa roţilor de schimb 
între axele II şi III, prin simetria axelor care unese punctele de pe axul 
III cu punctul unic al axului II. 


Fig. 11.5. Mecanismul principal al strungului 1 720 cu roţi de 
schimb. 


Roţile de schimb (a şi b) în toate cazurile, se montează în afara 
cutiei de viteze şi se acoperă cu un capac (fig. 11.5) pentru ca schimbarea 
lor să se poată efectua comod, în timp cît mai scurt. 


= 1450 LÉ 


min 


I j 
II | ji | i 

| | 

| | Ț 
uI A 
z E a 

IV ob 0 pe Lo A — po 72 

105 131 154 196 236 296 354 442 532 680 794 1000 ot. 


Fig. 11.6. Diagrama turațiilor mecanismului cu roți de schimb al strungului semi- 
automat 1 720. 


Mărimea raportelor de transmitere extreme imta Și imez realizate cu 
roţi de schimb, se supune restricției cunoscute: 


2 Îi te 2 
Imin > 4 ŞI tmas S i` 


În cazul maşinilor-unelte la care ciclul de lucru de prelucrare a unui 
lot de piese necesită mai multe turații, mecanismul cu roţi de schimb se 
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completează cu alte tipuri de mecanisme (cu roți baladoare cu cuplaje 
etc.) care asigură obţinerea uşoară a 2...6 rapoarte de transmitere. 

Cu ajutorul roţilor de schimb se pot realiza atât reţele de turații 
normale, cît şi reţele cu turaţii suprapuse, sau în serie geometrică dublă. 


11.2.3, MECANISME CU ROŢI DINŢATE INTERMEDIARE A 


Mecanismele cu roţi dinţate intermediare sînt utilizate în construc- 
ţia mașinilor-unelte în scopul mărimii raportului de reglare al turaţiilor 
obținute cu ajutorul altor tipuri 
de mecanisme (cu roţi baladoa- 
re, cu cuplaje, cu conuri în 
trepte etc.). 

În figura 11.7 este repre- 
zentat un exemplu de mecanism 
cu roți dinţate intermediare (roţi 
a, b,c şi d), constînd dintr-un con 
în trepte cu curea, care prin 
schimbarea curelei pe cele D,... 
„+ -Dy diametre asigură n... hu 
turații diferite. Aceste turaţii se 
transmit direct la axul Z dacă se 
acţionează asupra manetei M, 
prin care se întrerupe angrenarea 
roţilor b şi c cu roţile a şi d, după 
Fig. 11.7. Schema unui mecanism cu roţi din- care bolţul C se introduce în ori- 

Jate ln einer larg. ficiul conului în trepte. Conul în 
trepte rotindu-se liber pe axul I, se Preiau turaţiile acestuia la roata 
dinţată d care este fixată pe axul F. În acest caz se transmit turaţiile 
ridicate m... hu. 

În cel de al doilea caz de funcţionare, cazul schiţat în figura 11.7, 
roţile dinţate b și e sînt în angrenare cu roțile æ şi d, iar bolţul C este 
retras. Turaţiile conului în trepte se transmit prin perechea de angrenaje 
ajb, și c/d, obţinînd turaţiile joase ni...ny- 

Utilizind un asemeuea mecanism, se asigură la axul principal I o 
gamă de turaţii de două ori mai mare, decît în cazul utilizării conului 
în trepte fără roţi dinţate intermediare. De obicei, turațiile m...ny se 
numesc turații directe, iar turaţiile ni. ..ny obţinute prin roţile interme- 
diare, se numesc turații indirecte. 

a. Calculul cinematic. La proiectarea mecanismelor cu roţi inter- 
mediare se urmărește ca cele două game de turaţii să fie distincte, sau 
un anumit număr de turaţii să fie suprapuse, sau să fie dispuse în serie 
geometrică dublă. 

Între o turație n, din gama turaţiilor directe și o turație n; din gama, 
turajţiilor indirecte, există următoarea relație funcţională : 


Cînd turaţiile sînt dispuse după o serie geometrică (fig. 11.8) cu 
rația ọ, raportul de transmitere al mecanismului cu roţi intermediare se 
poate exprima cu relaţia : 


[N-k*k)] lg p-Nlgp 


Fig. 11.8. Game cu turații distincte. 


unde N este numărul de turații într-o gamă, cu precizarea că atît gama 
directă cît şi gama indirectă au acelaşi număr de turaţii N. 

Deoarece motoarele electrice folosite la acţionarea maşinilor-unelte au 
turaţii mai mari decît cele solicitate de procesul de aşchiere şi că conul 
în trepte primeşte mișcarea direct de la motorul electric, rezultă că gama 
turaţiilor directe reprezintă turaţiile ridicate, iar gama turaţiilor indirecte 
pe cele joase. În consecinţă, raportul de transmitere al roţilor intermediare 
va fi subunitar, de demultiplicare. 

Avînd în vedere rapoartele parţiale ale roţilor intermediare, relaţia 
raportului 1 devine : 

t= ta = —- 3 
o” 
de unde se pot alege valorile acceptabile pentru mărimile rapoartelor de 
transmitere parțiale î, şi tə 

Respectînd restricția cunoscută în >1/4, raportul maxim de demul- 

tiplicare al angrenajelor intermediare va îi : 


UI maz = 


Din ultima egalitate se poate determina raţia ọ dacă se cunoaşte 
numărul N de turaţii: 


N 
-p = V16, 
sau numărul de turații V pentru o valoare a lui e dată: 
__log-16 
log: e 


În anumite condiţii de exploatare mai raţională a maşinii-unelte, este 
recomandabil ca un număr oarecare de turaţii j să se suprapună, În acest 
caz calculul cinematice decurge astfel. 


N 
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_ Fiind suprapuse j turaţii, turația ny indirectă, va fi identică cu tura- 
ţia n; directă, după cum se poate observa şi în figura 11.9. 


urati suprapuse 


a Pa Gay 
Turati în serie geometric? dublă 
Fig. 11.9. Game cu turații parțial suprapuse. 
Deci: 
Ny = ny. 
Gamele avînd turaţiile în serie geometrică, se pot scrie relațiile ; 
Nope, zi 
ny =m o7 i 
gi: 
n = ma pl 
p SII Ma 


de unde rezultă : 


sau : 
m oP’, 
N- 
mpi 


Luînd în considerare relaţia raportului de transmitere iz, valoarea 
acestuia, pentru obţinerea a j turaţii suprapuse, va fi: 


Cînd cele două game de turaţii se suprapun parțial, în aşa fel încîd 
turația ny (fig. 11.9) să cadă la mijlocul distanței dintre turaţiile n;_, 
și n; atunci la axul de ieşire al mecanismului se pot obţine turaţii dispuse 
în serie geometrică dublă. În acest caz exponentul j va fi de forma « = 
= j 40,5, iar expresia generală a raportului de transmitere iy devine i 


1 


No & 


v 


i = 


În funcție de valorile pe care le poate lua exponentul «æ se obțin 
două cazuri. Pentru a egal cu zero, gama de turații va fi în serie geo- 
metrică uniformă. Pentru valori ale lui « = j :4 0,5, în care j este întreg, 
axul de ieşire al mecanismului va avea turaţiile dispuse după o serie geo- 
metrică dublă, avînd j turaţii cu raţia Ve. 

În figura 11.10 este reprezentată diagrama turaţiilor unei cutii de 
viteze avînd un mecanism cu roţi dinţate intermediare. Din comparaţia 
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cu restul diagramelor studiate, se evidenţiază o formă specifică, reeşită 
din faptul că axul de ieșire (principal) este coaxial cu axul III. Se mai 
observă că mecanismul cu roţi intermediare dublează numărul de turații 
obţinut la axul JII. Astfel apare alăturat o a doua diagramă de turaţii, 


Fig. 1.10. Diagrama tnrațiilor unei cutii de viteze avind un mecanism cu roți 
dințate intermediare. 

reprezentată punctat în figura 11.10 şi, ca urmare, ecuaţia structurală 
a unei diagrame de turaţii va îi aceeași ca în cazul reţelelor uniforme 
multiplicată cu doi, cu indicele respectiv determinat la valoarea lui ir. 
Ecuația structurală generală a mecanismelor cu roţi intermediare 

va fi: 

= 2: N = 2-a) * P1’ lp’ Mpa ... 


b. Tipuri constructive şi exemple de utilizare a mecanismelor interme- 
diare. În construcţia maşinilor-unelte moderne, mecanismele cu roți 
intermediare sint utilizate frecvent. 


Fig. 11.11. Mecanisme de transmitere : 
a — cu balador dubin; b — cu roți intermediare și cuplaj. 


În exemplul din figura 11.11 a, axul I are o turație de n, = 800 
rot/min, de unde cu ajutorul angrenajelor zı — 21 și 22 — 22 trebuie să 
obţină la axul JI turaţiile n, = 800 rot/min şi na = 100 rot/min. Pornind 
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de la numărul minim de dinţi pentru o roată dinţată, se adoptă pentru 
Za = Zmin = 17, adică: 


Zmin _ na _ 100 1 
z m 800 8 
de unde: 
Z2 = 2min 8 = 17 - 8 = 136 dinţi, 
iar : 
Xa = 136 + 17 = 153, 
valoare ce depăşeşte cu mult restricția cunoscută Xz < 120 dinți, la care 


se mai adaugă dimensiunile nejustificat de mari. Înseamnă că un aseme- 
nea mecanism nu poate fi utilizat. 

O asemenea problemă se poate rezolva cu succes folosind un mecanism 
cu roți intermediare (fig. 11.11, b). Mecanismul constă din roata z de 
pe axul III, care primeşte turația n, și o transmite roții z, liberă pe 
axul I, dar de la care se poate transmite la axul 7, dacă cuplajul K se 
cuplează spre stinga. Cînd cuplajul K se cuplează spre dreapta, roata 
2'2 liberă pe axul I, se solidarizează cu axul I şi preia mișcarea prin blo- 
cul de roţi intermediare zi şi 2, şi astfel asigură ce-a de-a doua turație 
cerută la axul 7. 

Făcînd calculele cinematice pentru acest caz, se obţine : 


m æ 800 : 
—=— = = ], sau; m = M şie=a. 
ngo 2 800 
Turaţia n, se determină astfel : 
2 „Za 
ng = ho — pe 
Zi 22 


Dacă se adoptă zi = 22, şi 23 = 4 2p 
atunci : 


n = 800 Tiea 100 [rot/min.]. 
i 2 4 


Pinionul cu numărul minim de dinţi fiind z, = 17, rezultă că z, = 
= 4-11 = 68 dinţi, iar Xz = 17 + 68 = 85 < 120. 
Numerele de dinţi la roţile 2, şi zi se determină astfel : 
2z +21 = 23 + 23 = 8, 


de unde: 


85 
A = z = 28,33. 


În continuare problema se tratează prin metodele cunoscute (v. 
paragr. 10.8). 
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O variantă constructivă de mecanism intermediar utilizează două 
cuplaje (fig. 11.12, a) K, şi K, comandate simultan cu maneta M. Mișca- 
rea, se poate transmite în două situaţii : Z — cînd cuplajul K, este cuplat, 
iar K, decuplat, se transmite direct de la 2, la 22, şi de aici la axul I; 
2 — cînd cuplajul K, este cuplat, 
iar K, decuplat, mişcarea se trans- 
mite prin angrenajele z% — zi şi 
22 — 2%} si se obține turația n, cu 
valoarea : 


Z 2 
ha = hp Lee 


21 2 

Domeniul de reglare poate fi 
variat prin numerele de dinţi 2,/2i 
Şi 23/22- 

Unul dintre dezavantajele me- 
canismelor cu intermediar, constă 
în faptul că roţile dințate sînt în 
angrenare şi în cazul cînd nu trans- 
mit mișcarea utilă, cauzind uzură, 
zgomot și vibrații. 

În figura 11.12, b se prezintă 
o soluţie constructivă care înlătură 
parţial acest dezavantaj. Odată cu 
cuplarea manetei M, în vederea cu- 
plării cuplajului K, în scopul trans- 
miterii mişcării directe, se acţionează 
şi asupra roții 22, în scopul decu- 
plării de roata 2. A doua turație, 
cea lentă, se transmite prin decu- Fig. 11.12. Mecanisme intermediare cn co- 
plarea cuplajului K şi, simultan, mandă simultană pe donă axe: 


3 i a —cu două cuplaje; v — un cuplaj și o roată bala- 
T ea m angr enare a roților Za doare; c — cu două perechi de cuplaje (tip Ruppert). 
l 2g. 


Prin cuplarea a două, sau mai multe mecanisme de tipul din figura 
11.12, a, se obține mecanismul din figura 11.12, c, numit şi mecanism tip, 
RUPPERT. Acest tip de mecanism întruneşte mai multe avantaje, 
printre care şi aceea că prin adăugarea unui mecanism simplu (fig. 11.12, a) 
numărul turaţiilor la axul de ieșire se dublează. 

'Turaţiile obţinute cu un asemenea mecanism sînt : 


m = no ^ „A = m 9, la cuplajele Ki, Kz cuplate; 
Zi 23 
22 23 i 
no = M = mo, la cuplajele K,, K, cuplate ; 
22 23 
2, 23 > ; PE 
ng = m'g, la cuplajele Ki, K}, cuplate; 
Zi 2z 
ny = Mh = see = MG’, la cuplajele K,, K, cuplate. 
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Înlocuind ultima ecuaţie în primele trei, se obţine : 


+ ? Lă 
A, 3o Mc ERE ALL 
2 23 de: 2 Sri a ai SA 
1 3 2 3 1 2 


Raportul de transmitere maxim q5, se poate obține cu roți avînd 
dimensiuni minime în cazul cînd cele două angrenaje realizează acelaşi 


raport de transmitere, deci : 


Zi 23 


Pentru verificare, înlocuind ultimele două egalităţi în a treia rezultă, : 


ọr5 
o5 mp 

Mecanismele de tip Ruppert au avantajul că realizează un număr 
mare de trepte de turații cu un număr redus de roți dințate, deci cu gaba- 
rit redus al mecanismului. Printre dezavantaje se pot menționa ; toate 
roțile sînt în angrenare permanentă, producînd zgomot şi uzură, ungere 
dificilă, la mecanismele cu trepte de turații multe, axele devin foarte lungi. 
Se utilizează în special la lanțurile mişcărilor de avans. 

În figura 11.13 sînt prezentate trei tipuri de mecanisme cu interme- 
diar, la care mişcarea de intrare este primită de la o roată de curea R. 
La tipul a (fig. 11.13, a), cu cuplajul K decuplat, mişcarea se transmite 
la axul 7 prin angrenajele 21/2; şi 22/22, iar în poziția cuplată a cuplajului K, 
axul I primeşte turația directă n a roții de curea R. 

La varianta tip b (fig. 11.13, b) legătura dintre roțile 2, și 2” este 
realizată de bucşa cu dantură interioară 2, acționată cu maneta M. Miş- 
carea directă se transmite cînd bucşa 2, angrenează cu ambele roţi z’ şi 
2”. Mişcarea indirectă se transmite cînd bucșa 2, este deplasată spre stînga 
şi angrevează cu roata intermediară 2". În acest caz se transmite turaţia 
lentă. 
Similar funcţionează şi mecanismul de tip c (fig. 11.13, c), la care 
organul de legătură este roata z cu dantura exterioară lată. 

Comun la aceste trei tipuri de mecanisme este faptul, că prin construc- 
ţia adoptată se elimină angrenarea roţilor intermediare atunci cînd nu 
transmit mişcare utilă. 

Din analiza tipurilor de mecanisme cu intermediar prezentate, se 
deduc unele caracteristici ale acestora : 

— roata antrenoare se roteşte liber pe arborele antrenat ; 

— una din turaţiile axului antrenat (turaţia directă) este egală cu 


turația roții antrenoare ; 
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— a doua turație (turaţia indirectă) se obţine prin intermediul a două 
angrenaje, realizindu-se un raport mare de demultiplicare, la dimensiuni 
mici ale gabarițului mecanismului. 

c. Analiza einematică a mecanismelor cu intermediar. Analiza se va 
efectua pe mecanismul din figura 11.14, a, care are toate roţile dinţate 


Fig. 11.13.Tipuri constructive de Fig. 11.14. Analiza cinematică a mecanismu- 
mecanisme intermediare cu roată lui cu intermediar: 

de curea: a — mecanism intermediar ; b — schemă de transmitere a miş ' 
a — cu cuplaj; b — cu cuplare pe dantură cării de la axul 7 la axul ZZ. 


interioară lată; e — cu cuplare pe dantură 
exterioară lată. 


libere şi turajţia n, de intrare la roata 2. Procedînd la cele patru posibili- 
tăţi de cuplare, două cîte două, a cuplajelor K,, Ka, K} şi Ka, în confor- 
mitate cu schema din figura 11.14, b, se obţin rapoartele de transmitere 
ip iey tg 

Din figura 11.14, b, se poate deduce că: 
în ` 3 


ta 


î4 = E] 


sau : 
ia'i = în ge 
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Respectiînd condiţia ca rapoartele de transmitere să fie dispuse în 
serie geometrică, trebuie să existe relaţiile : 


în = k: o; în = pa; t = k'o” şi y = ke g. 
Înlocuind acestea în egalitatea precedentă, se obține : 


pa . pa = pa = Q73, 
de unde : 
Da D Da = D P Tg 
În baza definiției seriei geometrice, adică : 


se T 0 
n=’ E 
$ 3 j 
t2 =n P 
ig = în 
iy = 4° oi, 


se poate deduce că, dacă termenii î.;p.--w formează o serie geometrică, 
exponenţii raţiei q formează o serie aritmetică cu primul termen zero şi 
cu raţia 1. 

Alegînd din mulțimea rapoartelor de transmitere î,2..-y, pe acelea 
care îndeplinesc relaţia exponenţilor a, ... za stabilită pentru mecanis- 
mul intermediar analizat, se poate găsi o primă soluție 0 + 3 = 1 +2. 
Alte soluţii, avînd exponenţii mai mari, pot să nu îndeplinească restricţia 
impusă pentru rapoartele de transmitere. Mai departe, permutînd valorile 


Tabelul 11.1 Tabelul 11.2 

Cazuri posibile pentru exponenţii tys Valorile posibile ale rapoartelor de transmitere 

Za; T33 T4 ce satisfae relaţia 13-45 iz 5 in; îs: is; Pentru meeanismul eu intermediar 
=+ T3 din fig. 11.14 


: M r 
Cazul Exponenţii Cazul |1= a h= eo k 2 h= A E = ă Za 
Xa | 23 | A | Za Z Z Za 2i S Zg 
1 1 2 0 3 
22 i [ 0 | 
ga. -2 3 0 
4 |2 | 1 3 0 
5 3 0 1 2 
6} 3| 0o] 2-11 
Elo 8 a 


=== n | S 


90 
© 
(2) 
N 
_ 


alese ale exponenţilor şi ţinînd seamă de relaţia stabilită, se obţin cazurile 
cuprinse în tabelul 11.1. 

Adoptind pentru constanta de proporţionalitate o primă valoare 1, 
şi ţinînd seamă de mărimea exponenţilor din tabelul 11.1, se obţin rapoar- 


tele de transmitere ale mecanismului intermediar, pentru cele 8 cazuri date 
în tabelul 11.2. 

În cazul analizat, toate rapoartele de transmitere sînt amplificatoare. 
Pentru a obţine și rapoarte de transmitere reductoare, aceleaşi valori ale 
exponenţilor se iau cu semnul negativ. 

Dimensiunile minime ale roţilor dințate pentru obţinerea rapoartelor 
de transmitere maxime, rezultă dacă la realizarea, lor participă mai multe 
angrenaje. Această condiţie este satisfăcută de cazurile 7 şi 8 (tab. 11.2), 
de unde se vede că rapoartele de transmitere maxime i4 = 05, sau 4 = 
= `°, se obţin cu trei perechi de roți dințate. 

Metoda de analiză prezentată, poate fi aplicată şi pentru cazurile 
cînd rapoartele de transmitere maxime (amplificator sau reductor) au 
valori mai mari. De exemplu, dacă în loc de ọë sau "5 trebuie realizat 
q5 sau ọ (posibil în cazul valorilor mici ale rației q), în acest caz, toate 
valorile exponenţilor din tabelele 11.1 şi 11.2 trebuie mărite sau micșorate 
cu 2. 


11.2.4. MECANISME CU ROŢI DINŢATE BALADOARE! 


Mecanismele cu roţi dințate baladoare realizează un mare număr de 
trepte de turații cu un număr minim de roţi dinţate. Din punct de vedere 
constructiv şi tehnologic, sînt simple, uşor manevrabile şi, în comparație 
cu mecanismele intermediare, nu au în angrenare decît roţile care transmit 
mişcarea, ca urmare, au o uzură mai mică şi o funcționare liniștită. 
Sînt indicate pentru transmiterea, forțelor şi momentelor mari, motiv 
pentru care sînt des utilizate în lanţurile cinematice ale mișcărilor prin- 
ipale ale mașinilor-unelte. Principalul dezavantaj, constă în faptul că 
oţile dințate nu pot îi cuplate decit în repaus. 

a. Tipuri constructive și exemple de utilizare. Mecanismul de bază 
are două axe, pe unul din ele sînt montate două sau trei roți iegate într-un 
bloc, glisante de-a lungul axului pe caneluri sau pene, iar pe celălalt alte 
trei roţi fixate distanțat pe ax (fig. 11.15, a şi ¢). Blocul de roţi baladoare 
poate fi montat; pe axul antrenor sau pe cel antrenat (fig. 11.15). În unele 
situaţii, pentru mărirea stabilității mecanismului, blocul balador este 
format din roţile distanţate (fig. 11.15, 6). Prezintă însă dezavantajul 
mărimii gabaritului necesar, după cum se vede din figura 11.15, a şi e, 
de la lungimea maximă B = 7-b, la B = 11-5,b fiind lățimea roţilor 
dinţate. 

Un dezavantaj al mecanismelor cu roţi baladoare este şi faptul că 
prin deplasarea blocului balador într-un anumit sens, turaţiile nu se obţin 
în ordinea mărimilor lor. Aceasta este ilustrată şi în diagrama turaţiilor 
(fig, 11.15, b), unde se observă că prin respectarea unui sens de notare a 
roţilor dințate, indicii turaţiilor obţinute nu respectă aceeaşi ordine. 
Dezavantajul apare pentru motivul că roata cu diametrul maxim trebuie 
montată la mijlocul blocului balador. 

Mecanismul din figura 11.15, f îndeplineşte condiţia de schimbare a 
turaţiilor în ordinea mărimii lor. Astfel, prin deplasarea baladorubui de la 
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stinga spre dreapta, turaţiile rezultă în ordine descrescătoare şi invers. 
Dezavantajul este că se măreşte lungimea minimă necesară, de la B = 
=7:b, la B=9-b. 

Mecanisme cu blocuri baladoare avînd mai mult de trei angrenaje, 
se practică în cazuri cu totul speciale şi bine justificate. Aceasta, deoarece 
blocurile baladoare cu 4,5 ... roţi, contravin restricţiilor dinamice şi 
constructive impuse în construcţia maşinilor-unelte. 

Pentru a obţine un număr mai mare de trei turaţii, la un mecanism 
cu două axe, nu este necesar să se utilizeze bloc balador cu mai mult 
de trei roţi, deoarece problema se poate rezolva prin folosirea a două, 
trei blocuri baladoare, cu cîte două-trei roți fiecare (v. fig. 11.15, e şi d). 
Aici, cele patru turaţii se obţin cu două blocuri avind cîte două roți. 

În vederea reducerii lungimii B a axelor, mecanismul balador se 
proiectează pe mai multe axe, blocurile fiind montate în cascadă. Trei 
asemenea exemple, pentru cîte patru turaţii, sînt prezentate în figura 11.16. 

Numărul de roţi, necesare transmiterii unui anumit număr de turaţii, 
se poate reduce dacă unele roţi fixe îndeplinesc atît funcţia de a fi conduse, 
cît şi aceea de a fi conducătoare (fig. 11.16, b şi e). Cînd o roată fixă în- 
deplineşte numai o singură funcţie, de a fi condusă sau conducătoare, 
se numește roată simplu legată, iar cînd îndeplineşte ambele funcţii, se 
numeşte roată dublu legată. Avantajele acestei soluţii constructive se poate 
remarca evident în figura 11.16, c, la care pentru aceleaşi 4 turaţii, ca 
în cazul poziţiei a, lngimea minimă a axelor s-a redus de la B = 6b, 
la B = 4: b, iar numărul total de roţi dinţate de la 8 la 6. 

Dezavantajul mecanismelor cu roţi baladoare, avînd roți dublu lega- 
te, se manifestă la calculele cinematice, deoarece calculul numerelor de 
dinţi la roţile dinţate devine mai dificil. 

b. Calculul cinematic al mecanismelor cu roți baladoare avînd roţi dublu 
legate. Se consideră mecanismul din figura 11.16, c, cu patru trepte de 
turaţii, avînd două roţi dublu legate 2, şi 2, pe axul II. Asemenea meca- 
nisme se construiesc în două variante : 7 — cu raport de transmitere mediu 
reductor; 2 — cu raport de transmitere mediu amplificator. 

Prin raportul de transmitere mediu îm, se înţelege raportul dintre 
turaţia nọ a axului de intrare și media geometrică a turaţiilor extreme, 
adică : 


No no 


nina ” Nmaz | Mm "ha 

Raportul de transmitere mediu se consideră amplificator cînd im > 1 
şi reducător cînd i< 1. 

Cele două variante se deosebesc și prin distanţele între axele mecanis- 
mului şi anume: 

— varianta 1 — Ár z < År, 

— varianta 2 — Ar- > Anim. 

Calculele cinematice se vor efectua pentru cazul” cînd Az rr > Ár- 
deci raportul de transmitere mediu este amplificator. 


îm 
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Pentru acest caz, turaţiile obţinute vor fi : 


Zi Fa 
TM 5 no .— = . p, 
Z3 Zg 
2i. 23 
No = ny a A 
3 25 
Z2 fa 
ng = ho — ° — S Q? 
Za Ze 
Zo a 
2 3 . 
Nng = n m g’. 
24 25 
y z M n 
Dacă se notează: — = —2— = q, 
m m'o? 
relațiile precedente devin : 
a g 1 
Ag h, 
23 Ze p 
2 1 
Lan... = s 
25 g? 
22 1 
as 
26 9 
Z2 23 =] 
A 25 


La acelaşi mecanism, de obicei, se foloseşte acelaşi modul. În acest caz 
sînt îndeplinite egalităţile : 
21 F 23 5 2z + 24; 
23 F Z5 = 24 + Ze- 
Scăzînd egalitatea a doua din prima, se obţine: 
214 — 25 = Zg — 20 
în care se înlocuiesc 25 şi 2, în funcţie de q şi a şi se obţine: 
Za — 23'a: 02 = 22 — Zata o 
de unde: 
a _ l—a'ọ 


22 1—ag? 


Dacă în aceeaşi relație se înlocuiesc 2 şi 22 în funcție de a și ọ, 
relaţia, devine : 


Ze 
— 3 = — Zg 


de unde ş 


23 1 —a'ọ 2 
PR ae Cel d autem 
6 ae 23 
Tinînd seamă de relaţia : 
2 1 2 
2 aq = —, respectiv, 2 +a: ọ = 1, 
26 e Ze 
care se amplifică cu 25/22, devine : 
25 25 
a: pie 
Ze 2% 


24 Ža 


Din ultimele două relații se deduce că: 


2 25 
Qi =a: "=, sau: = g, 
4 26 Za Ze 


deci : 


23 _l—a:9 2 


na lL—a:q2 i 

Astfel s-a ajuns să se exprime rapoartele 2,/23 ; 23/24 și 25/28 în funcție 
de raţia ọ şi constanta a. 

Explicitînd pe 2, din relaţia raportului 2,/2, și pe 24 din relaţia rapor- 
tului 23/24, se obţin : 


— a’ o? 
aans P gi 
1l—ad:g 
— a'o? 
AER. a't? 1 
l—a:0 q 


Înlocuind valorile lui 2, şi 2, astfel obţinute în egalitatea : 
21 F 23 = 22 + w 
rezultă : 
l1—a: g 1 1—a: g? 
Zig" +> ae "23, 
1l—a:g (+) I1—a'ọ 
de unde, prin ordonare se obține : 
ZA 4: —p-l1 
23 a’ g? 
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Notînd a: 02 — o — 1 = C, relaţia devine: 


Parcurgînd etapele prezentate, pe baza relaţiilor cunoscute, se pot 
determina şi restul rapoartelor de transmitere, rezultinăd : 


Su VIDRA atit ar RPE 
zao a:o a p’ 
E, EEEE 
z a:p —ọ—1 0) 
a _ 1 E SE 
2 app 1 C 


Fiind date valorile raţiei ọ şi turaţiile no, Pin ŞI Pmaz Se determină 
constanta a, şi cu ajutorul acestora, cele patru rapoarte de transmitere 
ale mecanismului și apoi numerele de dinţi ale roţilor dinţate 2, ..., 26 


11,2,5. MECANISME CU CUPLAJE 


Comanda automată a ciclurilor de lucru ale maşinilor-unelte impune 
posibilitatea schimbării turaţiilor, deci a rapoartelor de transmitere, şi în 
timpul funcţionării maşinii. Mecanismele studiate în cadrul paragrafelor 
precedente nu îndeplinesc această condiţie. După cum s-a menţionat, de- 
plasarea şi cuplarea roţilor dințate se putea face numai dacă angrenajul 
respectiv nu transmitea mișcare. 

Condiţia de a putea schimba turaţia prin scoaterea din fluxul cine- 
matic al unui angrenaj şi introducerea în flux a unui alt angrenaj, se poate 
realiza uşor folosind mecanismele cu cuplaje. 

Mecanismele cu cuplaje prezintă însă şi unele dezavantaje şi anume : 
toate roţile dințate ale mecanismului, chiar și cele care nu transmit miş- 
care utilă, sînt în angrenare, din care cauză apar uzuri premature ; angre- 
narea continuă produce zgomot şi vibrații, iar pentru atenuarea acestor 
fenomene, precizia de prelucrare a roţilor dințate trebuie să fie ridicată. 

Tipurile de cuplaje mai des utilizate în construcția maşinilor-unelte 
sînt : a — cuplajele cu gheare; b — cuplajele cu îricţiune (pe conuri sau 
cu lamele). Cuplajele cu gheare pot fi cuplate şi decuplate numai la turaţii 
joase şi la transmiterea de puteri mici. 

Mecanismul de bază cu cuplaje care transmite două turaţii între două 
axe, este prezentat în figura 11.17. Cele două turaţii ale axului condus se 
obţin prin cuplarea consecutivă a cuplajelor K, şi K}. 

Cuplajele pot îi montate pe axul conducător I (fig. 11.17, a), sau pe 
axul condus (fig. 11.17, b). În cazul cînd cuplajele sînt montate pe axul 
conducător, iar mecanismul funcţionează ca amplificator şi cuplajul K, 
este cuplat, între lamelele cuplajului K, există o viteză relativă mare, care 
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cauzează încălzirea cuplajului, a uleiului din cutia de viteze. În afară de 
aceasta la contactul dintre roţile z, şi 22, apare o viteză periferică foarte 
mare, care uzează inutil roţile, iar la turaţii ridicate, erorile danturii produc 
zgomot şi vibrații. Înseamnă că soluţia! din fi- 
gura 11.17, a nu se recomandă. ca amplificator 
de turaţii. 

Pentru utilizarea raţională a mecanismelor 
cu cuplaje, trebuie să se ţină seamă de următoa- 
rele. 

Dacă se notează cu no turaţia axului I şi 
CU na turaţia relativă a roții z, față de axul I, 
iar pentru cazul din figura 11.17, b, cu ns, tura- 
ţia relativă a roții z, faţă de axul II, se obţine: 


2 23 


şi: 


Deosebirile rezultă mai clar pe baza urmă- 
torului exemplu numeric. 

è e Fig, 11.17. Mecanisme c 

Dacă turaţia no = 500 rot/min, iar numerele cuplaje: J 

de dinți sint : a — pe axul conducător; b — pe 


axul condus. 
făcînd înlocuirile respective se obţine : 
30 40 
na = 509 | —-— — 1 | = + 500 rot/min. 

z (55 20 ) + min 
Şi: 

nog = 500 (030) = — 250 rot/min. 

40 30 


În primul caz, între lamelele cuplajului K,, montate pe axul I şi 
cele montate pe roata z, există o turație relativă de +500 rot/min. Ceea 
ce înseamnă că roata 2, se rotește în acelaşi sens, mai repede decit axul 7 
cu 500 rot/min. În cazul al doilea, între lamelele cuplajului K,, montate 
pe axul II și cele montate pe roata z’, există o turație relativă de —250 
rot/min. Adică roata z’, se roteşte în acelaşi sens, mai încet decît axul II 
cu 250 rot/min. 

Rezultă că varianta b a mecanismului din figura 11.17 este recomandat 
în acest caz, deoarece produce o încălzire mai redusă şi o uzură mai mică, 
a lamelelor cuplajului. 

Analizind cinematica mecanismului cu cuplaje şi dintr-un alt punct 
de vedere, turaţiile relative se mai pot scrie și astfel : 


2 Nno(21 * 22 — 21 22), 


Na ș 
Za" Z1 
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Şi: 


Dacă se notează : 


No Li 2 , 
— (2122 — 2i 22) = &, 
2 
se obţine : 
ò 
No = — 3 
22 
şi: 
Na = —7 ° 
22 


La turaţia relativă influenţează, valoarea ei absolută şi nu semnul, 
astfel că alegerea variantei optime a mecanismului cu cuplaje se poate face 
comparînd numerele de dinţi z, cu 2, adică: 

Cazul 1. 22 = 22" Nng, CÂND no = Noz. 

Cazul 2. 23> 20: ha CÂN Noy < ngg- 

Cazul 3. Zy < 23: na CÎNAd Noj > Nag- 

Din aceste relații se poate deduce că în cazul întîi se poate alege ori- 
care din variante, în cazul al doilea soluția optimă este cînd cuplajele sînt 
montate pe axul conducător, iar în cazul al treilea optimă este varianta 
cu cuplajele pe axul condus. 

La mecanismele cu cuplaje, roțile libere pot fi montate pe lagăre de 
alunecare sau pe rulmenţi cu ace. În aceste cazuri trebuie asigurată o un- 
gere abundentă. În cazul cînd roţile libere au diametre mari, se pot utiliza, 
rulmenţi normali radiali. 


11.2.6, MECANISME COMBINATE 


Acoperirea unor domenii largi de reglare a turațiilor, solicitate la 
maşinile-unelte universale, poate fi realizată prin combinarea mai multor 
tipuri de mecanisme. Se utilizează frecvent combinarea mecanismelor 
baladoare cu mecanismele intermediare, a mecanismelor intermediare 
combinate cu mecanisme cu cuplaje, şi a mecanismelor cu intermediar cu 
mecanisme avînd roți baladoare şi cuplaje etc. 

Cîteva, variante constructive de mecanisme combinate sînt prezentate 
în figura 11.18. Varianta din poziţia a este o combinaţie dintre un grup 
balador dublu cu cuplaj şi un mecanism cu trei roţi intermediare 2, Zz 
Şi Z Roata z, liberă pe axul I, se roteşte cu turaţia no şi poate transmite 
axului I turaţia n, cînd cuplajul K este cuplat. Se obţine deci: 


Mm = Ho: 
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Decuplînd cuplajul K şi cuplînd roţile baladorului 22 şi z, succesiv, 
cu roţile corespunzătoare z, Și 23, se obţin turaţiile : 


24 Zə 
ngo = Rp pe 
22 Zə 
Şi : 
Z. 2 
= Pac TEE la 
ng = no- 7r 
21 23 


În scopul obținerii unui număr mai mare de turații la axul de ieşire, 
se utilizează mecanismul combinat din poziția b, format din două blocuri 
baladoare duble (2. și 24-4) cuplajul K şi un mecanism cu roți inter- 
mediare (23 şi 24). Turația ng a roții 
zı — liberă pe axul I — se trans- 
mite direct axului de ieşire I, cînd 
cuplajul K este cuplat. 

Prin decuplarea cuplajului K 
şi cuplarea pe rînd a blocurilor 
baladoare, se obțin turațiile : 


Ži 23 
na = No 3 
2 2a. 
Rg = noa -p'a 
2i fa 
22 23 
ng = CETE e. 
22 23 
Za 24 
nz == o A . FS . 
22 Za 
Există şi tipuri de mecanisme 
cu intermediar la care axul de ie- 


şire nu este coaxial cu roata an- 
trenoare. Un asemenea exemplu 
este redat în figura 11.18, c. În 
acest caz turația de intrare na 
axului I, se transmite axului II 
prin blocul balador 2,_z. Cele pa- 
tru turații se obțin prin cuplarea, 
respectiv decuplarea succesivă a 
cuplajelor Kọ, K, şi a blocului 


balador, şi anume : Fig. 11.18. Mecanisme combinate : 


a — intermediare cu un grup balador dublu și cuplaj; 
b — intermediare cu două grupe baladoare duble și cuplaj. 


= Mae Ki . c — intermediare cu baladoare și cuplaje cu turații de ieşire 
Mm = ho „29 axul 77 ; d — două grupe triple de roţi intermediare, de grup 
2 balador dublu şi 3 cuplaje. 
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22 

21 23 24 
ns = ho 
Zi Z 24 

2 2 2, 

Pa „Ba  %&3 4 
Hu = ho SPA 
Z2 Z3 fa 


O variantă constructivă eficace de mecanism combinat se poate 
urmări în figura 11.18, d, format din mecanisme intermediare, baladoare 
şi cu cuplaje. Cu numai 10 roți dințate se obțin 9 turații după cum ur- 
mează : 

m = m z, cînd cuplajele K,, K, sînt cuplate; 
23 


ng = m2, cînd cuplajul K, este cuplat; 


Z4 


ng = m, cînd cuplajele Kj, K, sînt cuplate; 
2 


5 


a e e : 
na = m: , când cuplajul K, este cuplat; 
2 
Za 23 2 A : A 
nm = m'— —- 3 cînd toate cuplajele sînt decuplate ; 
22 Zg Z4 
22 23 2 x ` 
m = n 2.2.2, cînd cuplajul E, este cuplat; 
Za Za 2 
2 A ; 
n, = no cînd cuplajul K, este cuplat; 
2 
2 2 2 
mg = no: =.. , cînd toate cuplajele sint decuplate; 
Zi Zg 24 
2 2 2 A i 
ny pe, cînd cuplajul K; este cuplat. 
Zi 83 25 


Succesiunea de comutare a cuplajelor şi blocurilor baladoare şi de 
transmitere a turaţiilor, pentru acest mecanism, este reprezentată grafie 
în diagrama turajţiilor din figura 11.19. Mecanismul este demultiplicator, 
pornind de la turația n = no, obținut prin raportul de transmitere : 


În diagrama turaţiilor sînt evidenţiate axele T’ şi IT’, care în figura 
11,18, d nu apar. Acestea reprezintă axele celor două grupe cu cite trei 


Toți intermediare (21, 22, 23 Și 
Za; Za 25) care sînt libere pe 
axele lor si cu mişcare inde- 
pendentă de acestea. 

a. Analiza cinematică a 
mecanismelor combinate. Me- 
canismul combinat din figu- 
ra 11.29, a se compune din 
blocul balador cu roţile z, 
22, din roata baladoare z;, 
din cuplajele K,, K, şi din 
două grupe de roți interme- 
diare 22, Z4 Şi Zis Z2, 23, Care se 
rotesc liber pe axele I și II. 

Posibilităţile de transmi- 
tere a 'turației de intrare no 
la axul de ieşire II, se pot 
urmări pe schema din figu- 
ra 11.20, b. Tot pe această 
schemă sînt menţionate şi 
rapoartele de transmitere co- 
respunzătoare celor șase tu- 
raţii. Dependenţa dintre cele 
șase rapoarte de transmitere 
ii ... îş se poate exprima cu 
relaţiile : 


da * în 
E Ra ei 3 


de unde: 


95 * tg = t3 * lye 


Fig. 11.19. Diagrama turaţiilor mecanismului com- 
binat cu z = 9 turaţii. 


Ze j 
Z, 


Fig. 11.20. Schemă pentru analiza cinematică a 
mecanismului combinat cu roți baladoare și in- 
termediare : 


a — schema mecanismului; b — schema de transmitere a mișcării 
de la axul I, la axul 1]. 


Prin înmulţirea, egalităţilor se obţine relaţia echivalentă : 


iti B= în * în: i 
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Cunoscînd că rapoartele de transmitere formează o serie geometrică 
cu rația p, acestea mai pot fi scrise sub forma : 


îi =hk- ga; da = k: gs; 
i, = k: os; is = k» ọ%; 
i = k: p; is = k- ce. 


Rapoartele de transmitere formînd o serie geometrică, exponenţii 
Sı ».. Ze formează o serie aritmetică, astfel că rezultă relația : 


ws + Te 2 23 = ty t Da + 2" Dao 


Adoptind seria aritmetică a exponenților z, cu rația unu şi primul 
termen egal cu zero, rezultă seria, : 


=: 00 1, 2, 3, 4, 5, 6... 
TE T f 


H Boy Liy Los Lzy Lay Lös Ley s». 


Prin permutarea valorilor exponenților ~v, respectind relația dintre 
ei, se obțin variantele cinematice posibile pentru seria de turații cerută, 
menţionate în tabelul 11.3. Înlocuind valorile exponenților, din cele 
8 cazuri posibile, în relațiile rapoartelor de transmitere : 


h = k: g” 


16 = k: 9%, 


şi adoptind pentru constanta de proporționalitate k valoarea 1, se obțin 
cele 8 variante posibile, cuprinse în tabelul 11.4. 

Din analiza cazurilor cu= 

f prinse în tabelul 11.4, se poate 

Cazuri eera î iri za gat rela trage coneluzia că primele 4 ca- 

zuri sînt avantajoase, deoarece 


Tabelul 11,3 


sta OE E valorile mari ale rapoartelor de 
ala la |a la la transmitere pë (q-5) se obţin cu 
cîte trei perechi de roţi dințate. 
aj i 2 4 | 5 E 2 Celelalte 4 cazuri se pot folosi 
NE-A (A 2 4-0 5 E numai pentru valori mici ale 
= s - T ` a 5 rației pọ, sau dacă nu se ține 
A 5 3 I 7 1 seamă de restricția raportului 
-p |o 5 3 i 3 Fi de transmitere și se admit di- 
76 5 3 2 1 4 mensiuni mari ale roţilor din- 
ss [5 0 3 > 1 4 tate care transmit mişcarea cu 
raport de transmitere mare. 
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Tabelul 11.4 


Valorile posibile ale rapoartelor de transmitere i... i; pentru meeanismul combinat cu inter- 
mediar din figura 11.20 


Cazul i= -a = Aa h= i i= 5 la A . Zs . ks k= n A s . za 
z 2 E | 2 5 LA LA LA LA 

1 9 g p? et g 1 

2 9 g p qi 1 g 

3 p? 9 E gi 1 CI 

4 p? P p? g p* 1 

5 g 1 g g P 9? 

6 1 g pt g? P p? 

7 l cA qi g? g 9 

8 că p? 9 


Analiza parcursă este valabilă și în cazul rapoartelor de transmitere 
demultiplicatoare dacă exponenţii 4 ... Bg se scriu cu semn negativ. 


11.2.7. MECANISME SPECIFICE CUTIILOR DE AVANSURI 


Analizind din punct de vedere cinematice cutiile de avansuri, în 
comparaţie cu cutiile de viteze, au o seamă de caracteristici de natură să 
impună în construcţia lor, pe lîngă tipurile de mecanisme utilizate în con- 
strucţia, cutiilor de viteze, şi o serie de mecanisme specifice. Dintre aceste 
trăsături caracteristice, cele mai semnificative sînt următoarele : 

— numărul mare al treptelor de avansuri şi al direcțiilor după care se 
realizează mișcările de avans ; 

— precizia de coordonare, la unele tipuri de mașini-unelte, a vitezelor 
de avans, raportate la viteza mişcării principale ; 

— valori foarte reduse ale vitezelor de avans, în comparație cu valo- 
rile vitezelor mişcării principale ; 

— gama valorilor vitezelor de avans poate fi dispusă după serie geo- 
metrică, serie aritmetică, sau chiar în serii combinate (speciale) ; 

— puterile transmise prin cutia de avansuri sînt mult mai mici, decît 
cele transmise prin cutia de viteze, motiv pentru care cutiile de avansuri 
au dimensiuni de gabarit mai mici decît cutiile de viteze, deşi din punct 
de vedere constructiv, deosebirile nu sînt esențiale. 

Schimbarea avansurilor se face, de obicei, cu ajutorul blocurilor de 
roţi baladoare, acţionate manual sau hidraulic. Automatizarea comenzilor, 
impusă de automatizarea ciclului de lucru al mașinii-unelte, a impus folo- 
sirea largă a cuplajelor cu lamele, acționate electromecanic sau hidraulic, 
prin comenzi electrice, electronice sau pneumatice. 

a. Mecanismul cu roţi dinţate în trepte (mecanismul Norton). Mecanis- 
mul Norton se compune dintr-o grupă de roți dințate, dispuse în trepte 
215 22 --- 2 (fig. 11.21), care este fixată pe asul I antrenor, dar poate fi 
antrenat şi dintr-un braţ (levier) rabatabil B, care poate fi deplasat în 
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lungul axului JI. Cele două grade de libertate ale braţului B, rotire şi 
glisare, asigură posibilitatea ca roata intermediară z’, aflată în angrenare 
tot timpul cu roata z de pe axul II, să poată îi adusă în angrenare cu 
oricare roată za conului de roţi de pe axul I. 


Braţul B poate fi fixat 
într-o anumită poziţie, impu- 
să de poziţia şi dimensiunea 
roții 2,, şi se realizează cu 
ajutorul cuiului (indexorului) 
C, care intră într-una din gu- 
rile 1, 2, ... N executate pe 
capacul cutiei de avansuri. 


Turaţia na de intrare în 
mecanism, poate fi transmisă 
atit la axul I, cînd turaţiile 
nis + ++ ny Se obţin la axul II, 


cît şi la axul JI, cînd tura- 


Fig. 11.21. Mecanisme cu roţi dințate în trepte (me- se ; 
canismul Norton). tiile n, ... ny se obțin la 


axul I. 
Pentru primul caz, rapoartele de transmitere vor fi: 
22 g 
Vp = EL aa , 
gZ gz zg 


iar pentru cel de al doilea caz, devine : 


g g 2 


tk = — . — = — e 


+ 
a 2, & 


Rezultă că rapoartele de transmitere sînt direct proporționale sau 
invers proporționale cu numerele de dinţi ale roţilor dințate în trepte, după 
cum axul roţilor dințate în trepte este conducător sau condus. 

La acest tip de mecanism, suma numerelor de dinţi a roţilor în angre- 
nare, deci numărul roţilor z, a conului în trepte, nu este supus restric- 
ției cunoscute, ci rezultă : 


2e + 2 sf const. 


Această situaţie apare, deoarece în funcţie de mărimea roţilor Z, axa 
III a roții z’ ocupă diferite poziţii față de cele două axe Į şi II, avînd 
poziţii precis determinate. De asemenea, ca urmare a faptului că în relația 
raportului de transmitere nu se modifică decît numărul de dinţi z}, numă- 
rul z rămînînd constant. În consecinţă, rapoartele de transmitere pot fi 
în serie geometrică, serie aritmetică, sau oricare altă dispunere, deoarece 
numerele de dinţi 2, pot fi alese arbitrar. 

Mecanismul Norton nu poate realiza un număr de trepte mai mare 
de limita N < 13. Raportul de reglare al turaţiilor poate varia între valo- 
rile 2 şi 4, insuficient pentru necesităţile cutiilor de avansuri. Din acest 
motiv, mecanismul Norton se combină cu alte mecanisme cum sînt : me- 
canisme cu pană glisantă, cu mecanisme cu roţi în meandru etc. 
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Deficienţele mecanismului Norton limitează utilizarea lor doar la 
cutiile de avansuri, în special pentru filete, ale strungurilor universale. 
Aceste deficienţe constau în rigiditatea slabă a braţului mobil, din cauza 
indexării nesigure. De asemenea, deschiderea existentă pe capacul cutiei 
de viteze, permite pătrunderea impuri- 
tăţilor în cutie şi degradarea uleiului de 
ungere din cutie. 

b. Mecanismul cu pană glhisantă. 
Acest tip de mecanism este compus 
dintr-un număr N de roţi dinţate în 
trepte, montate fix pe unul din axe, 
care angrenează cu un număr identic de 
roţi dinţate montate liber pe celălalt ax. 

Două variante constructive de me- 
canisme cu pană glisantă sînt prezen- 
tate în figura 11.22. La varianta din 
poziţia a roţile fixe 2, ..., Zy sînt 
montate pe axul 7 antrenor. Cel de al 
doilea ax are o construcţie specială cu 
un canal, în care glisează o pană, iar la 
varianta din poziţia b, două pene pe 
acelaşi suport, distanțate între ele şi 
acţionate prin mînerul M. Prin depla- 
sarea acestuia se poate solidariza pe 


LAT 


axul II oricare din cele N roţi, reali- = 
zînd transmiterea mișcării de la axul I | M l nug 
la axul II cu raportul de transmi- Uz: 
tere : Adi 
š By b 
ty =» Fig. 11.22. Mecanisme cu pantă mobilă : 
2 a — cu o pană; b—cu două pene, 


Braţul de comandă al manetei M fiind plasat pe direcţia axei roţilor 
dințate, conduce la un gabarit mare al mecanismului, mai ales în cazul 
unui număr mare de rapoarte de transmitere. Micşorarea gabaritului se 
obţine prin construcţia din figura 11.22, b. Este prevăzută cu două pene 
pe aceeași tijă, dispuse în aşa fel ca una din ele să solidarizeze una din 
roţile libere, iar a doua pană în acest timp, să se afle în spaţiul dintre 
două, roţi libere. Cu această construcţie lungimea tijei se reduce la jumă- 
tate. 

Printre avantajele acestui tip de mecanism se află şi faptul că se pot 
realiza serii de turaţii dispuse după orice lege, necesitată de cerințele teh- 
nologice şi funcţionale ale maşinii-unelte deservite. 

Mecanismele cu pană glisantă au însă o utilizare restrinsă datorită 
anumitor dezavantaje. Datorită construcţiei speciale a axului I, avînd 
un canal lung și adînc se cauzează reducerea considerabilă a rigidităţii 
întregului mecanism. Mai departe, faptul că toate roţile dințate sînt în 
permanentă angrenare cauzează o uzură inutilă a roţilor constituie şi o 
importantă sursă de zgomot şi vibrații în timpul funcţionării. 
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c. Mecanisme cu roți în meandru. Denumirea acestui tip de mecanism 
vine de la soluţia constructivă adoptată la montarea roţilor, de unde re- 
zultă forma zig-zag de transmitere a mişcărilor, deci de citire a rapoartelor 
de transmitere (fig. 11.23). Mecanismul (fig. 11.23, a) este format din 
roata a, fixă pe axul I, care angrenează cu blocurile de roţi duble a — b, 
montate liber pe axele I şi II, astfel ca să asigure continuitatea transmi- 


| 


TR 
A 


Fig. 11.28. Mecanisme în meandru cu braț mobil: 
a — schema mecanismului; b — schema de transmitere a mișcării. 


terii mişcării de-a lungul axelor. De la axele I şi 17 mișcarea este preluată 
de roțile c şi z montate într-un braţ mobil B, asemănător ca la mecanismul 
Norton şi transmisă axului JII. Brațul mobil B se poate deplasa de-a 
lungul axului III şi poate aduce în angrenare roata z, pe rînd, atît cu 
roţile a, cît şi cu cele b de pe axele I şi II. 

Schema de transmitere a mişcării este reprezentată prin linia frîntă 
din figura 11.23, b. 

Deoarece numerele de dinţi la roţile blocurilor duble s-au adoptat 
egale pentru roţile mari, ca fiind a și egale pentru roțile mici, ca fiind b, 
de asemenea, se adoptă ca c = b, atunci seria rapoartelor de transmitere 
are forma : 


Valorile rapoartelor de transmitere s-au obţinut prin mutarea de la 
stînga la dreapta a braţului mobil B rezultînd în serie geometrică cu raţia 
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= ajb. De obicei, la mecanismele cu roţi în meandru amplificator, raţia 
seriei geometrice a rapoartelor de transmitere se adoptă la valoarea : 


obţinindu-se seria : 
ù = 2; i = 4; i = 8; 0. ip = Z. 


Pentru mecanismele reductoare rația seriei se adoptă e = bja, obți- 
nîndu-se seria : 
1 $ 1 


; 1 A 
Wu aa la e A nul, ml 


Mecanismul reductor este reprezentat punctat în figura 11.23, a, la 
care roata fixă este cea mică b şi angrenează cu roata mare a. irul 
rapoartelor de transmitere rezultă : 


19 (= dacă c =b; 
a 2 0 0 
4 Paz do(2 Si 
1 azc a =) ? 
b ba z b 12 a y-2 
uir RE 
a a 2 a b 


Rezultă că pentru ambele variante constructive, formula generală 
a rapoartelor de transmitere va fi: 


: a 
ty = (+) d 
unde k poate lua valori pozitive, zero sau negative. 


Acelaşi mecanism poate să conțină ambele variante, astfel că poate 
realiza atît rapoarte amplificatoare cât şi rapoarte reductoare. În cazul 
bja = 2/1, se obține seria de valori : 


2 yet 1 1 1 2 4 PR 
caci ...9. -7 Ser rag => ... AEN bd 
(i) , i 2? e Na 1? , r) 


Un asemenea şir de valori ale rapoartelor de transmitere acoperă un 
domeniu larg de reglare, astfel că satisface în întregime necesităţile oricărei 
cutii de avansuri şi de filete. 
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Soluţia constructivă a mecanismului cu roţi în meandru, dată în figu- 
ra 11.23, a, prezintă dezavantajul lipsei de rigiditate a braţului mobil B, 
Acest dezavantaj poate fi înlăturat dacă acest element se înlocuiește cu o 
roată baladoare (e), ca în figura 11.24. Construcţia astfel obţinută este 


Fig. 11.24. Mecanism în meandru cu balador. 


mult mai rigidă, dar prezintă dezavantajul că roata baladoare nu poate 
angrena direct decît cu roţile mari d de pe axul II. În consecinţă, la aceeaşi 
lungime de mecanism, numărul rapoartelor de transmitere obţinut va fi 
de două ori mai mic. 

Această variantă se utilizează în cazurile cînd mecanismul trebuie să 
acopere un domeniu larg de reglare, cu un număr mic de rapoarte de trans- 
mitere. 

Utilizînd, notaţiile din figura 11.24 și considerînd că e = c, se obţin 
următoarele rapoarte de transmitere : 


Dacă se mai consideră că d = a şi o = b, termenul general al seriei 


devine: 
: a 2k 
TE (3) ' 


omae pentru raportul ajb valoarea 2/1 şi pentru k luînd valorile 
k=... —k..., —2. —1. 0, 1, 2,... k, se obţine şirul: 


Ta 
1 1 1 1 4 16 64 
1, 4 16 6t 
64 16 4 1 1 1 1 


Fig. 11.25. Tipuri de me- 
canisme cu roți în meandru : 
a —cu o pereche de roți baladoare; 
b,— cu două perechi de roți baladoare. 


De aici rezultă că rapoartele de transmitere scad sau cresc foarte 
repede. 

în scopul menţinerii avantajelor cinematice ale mecanismului cu braţ 
rabatabil (fig. 11.23) şi avantajele funcționale ale mecanismului cu bloc 
balador (fig. 11.24) s-au construit variantele prezentate în figura 11.25, 
La prima variantă (fig. 11.25, a) turaţia de intrare n, se preia la roata a, 
fixă pe axul Z. Roţile baladoare o şi c' pot angrena succesiv cu roţile mari 
(b) de pe axele I şi II. Gama de turaţii este culeasă la axul 717. 

Un domeniu larg de reglare al rapoartelor de transmitere poate realiza 
varianta din figura 11.25, b. Turaţia de intrare n, apare la axul Z pe care 
se află roata baladoare 0,. Roţile Ci, 0, angrenează cu roţile libere mari 
(b) de pe o parte a axelor II și TII, iar roţile C}, Ca, cu aceleaşi roți mari 
(b) de pe axele JI şi III, dar din partea opusă. Seria de turaţii variabile 
ni-y Se culege la axul IV. 
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11.3. MECANISME PENTRU VARIAŢIA CONTINUĂ A TURAȚIILOR 


11.3.1. CARACTERISTICILE VARIATORILOR CONTINUI DE TURAŢII 


Mecanismele analizate în paragrafele precedente, utilizate pentru 
schimbarea în trepte (discontinuă) a turaţiilor, funcţionează cu o pierdere 
de viteză de aşchiere, deci cu pierderea de productivitate, chiar și în cazul 
cînd numărul treptelor de turaţii, pentru un anumit domeniu stabilit, 
ar fi suficient de mare. Mărimea acestei pierderi se determină cu relaţia, 
cunoscută : 

A0naz =1— L, 
9 


unde ọ este raţia seriei geometrice a turaţiilor, rezultată din raportul a doi 
termeni consecutivi, astfel : 


Niti m*o = 
eu 9i 
ny nig 
În cazul cînd turaţia variază continuu, diferenţa dintre două turaţii 
consecutive : 
An = nga — Mys 


poate fi redusă la valoare minimă, pînă la limita zero. În acest caz limita 
raportului turațiilor consecutive tinde către 1, adică: 


: n . n, An 
lim i — lim n, HAN = 1, 
An=0 Nk An=0 Ng 


de unde rezultă că în cazul variației continui a turaţiilor, rația ọ= 1, şi 
ca urmare AYmes™= 0. 

Rezultă că deşi din punct de vedere constructiv sînt mai complicate 
decît mecanismele cu schimbare în trepte, utilizarea variatoarelor continui 
este pe deplin justificată, în primul rînd, datorită productivității ridicate. 

Utilizarea variatorilor continui este impusă şi de unele condiţii tehno- 
logice de funcționare a maşinilor-unelte, ca de exemplu în cazul strunjirii 
frontale pe lungimi radiale mari, sau în cazul prelucrării suprafețelor conice 
cu generatoare lungă și cu unghi de înclinare mare. 

În acest cazuri prelucrarea întregii suprafețe cu viteză optimă de 
aşchiere şi obținerea calității constante, nu pot fi realizate decît prin re- 
glarea continuă a turațiilor. 

Utilizarea variatorilor continui în construcția mașinilor-unelte este 
limită de unele deficiențe ca de exemplu : 

— instabilitatea turației şi deci a vitezei de aşchiere datorită variației 
forței de aşchiere ; 

— domeniu de reglare redus, în general la valoarea |R, < 9, și numai 
în cazuri rare peste această valoare. 
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În scopul lărgirii domeniului de reglare a cutiei de viteze, sau de avan- 
suri, variatorul continuu se combină cu diverse tipuri de mecanisme cu 
schimbare în trepte a turaţiilor. 


Clasificarea variatorilor continui de turaţii. Variația continuă a tura- 
pilor se poate realiza cu mecanisme funcţionînd pe cale mecanică, hidrau- 
lică sau electrică. Deoarece mecanismele hidraulice şi electrice sînt anali- 
zate în cadrul altor discipline, în prezentul manual se studiază numai 
variatorii mecanici. 


Variatorii continui (în continuare variatori) mecanici au următoarele 
elemente componente principale : 


— elementul conducător care se roteşte cu o turație constantă n; 

— elementul condus care se roteşte cu o turație variabilă — n, în 
limitele domeniului de reglare nmin—nmaz ; 

— elementul de reglare, cu a cărui deplasare se obţine variaţia turaţiei 
elementului condus. 

'Turaţia elementului condus variază cu variaţia razei punctului de 
contact între cele două elemente, realizată cu ajutorul elementului condus. 
Din punct de vedere al contactului, între elementul conducător şi elementul 
condus, variatorii mecanici se clasifică în : 1— variatori cu contact direct; 
2— variatori fără contact direct. 

Prima grupă se subiîmparte, după forma elementelor conducător şi 
condus, deosebindu-se variatori: cu rolă şi roată plană, cu rolă şi con, 
cu con şi roată rolă, cu con interior şi con exterior etc. 

A doua grupă se subimparte după tipul elementului intermediar care 
tace legătura dintre elementul conducător şi cel condus, în variatori: cu 
role, cu inel, cu lanţuri, cu curele, cu bile etc. 


O altă clasificare se poate face din punct de vedere al modului cum se 
transmite mişcarea de la elementul conducător la cel condus, în : variatori 
cu fricţiune, şi variatori cu lanţ. 

În continuare, variatorii cu fricţiune pot fi cu contact direct şi fără 
contact direct. 


Variatorii cu fricţiune, în general, au alunecări între elementele în 
contact, din care cauză raportul de transmitere nu este constant. Variatorii 
cu lanţ, în limita precizieii de execuţie a elementelor lor, asigură un raport 
de transmitere constant. 

Funcționarea variatorilor cu fricţiune necesită o presiune de contact 
între elemente, pentru ca acestea să poată transmite momentul necesar 
procesului de aşchiere. Presiunea de contact dintre elemente se reglează, 
de regulă, la valoarea momentului maxim, din care cauză, suprafeţele 
active ale elementelor în contact se uzează intens. Pentru a micșora uzura, 
unii variatori asigură reglarea automată a presiunii de contact în funcţie 
de momentul transmis. 


11.3.2, VARIATCRI DE FRICŢIUNE CU CONTACT DIRECT 


a. Variatori cu rolă și roată plană. Acest variator, reprezentat în figura, 
11.26, a, are o construcţie simplă și exploatare uşoară. Prin deplasarea 
rolei 7 de-a lungul axului 7, raza R, a punctului de contact © cu roata 
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plană 2 se modifică şi se obţine variația turaţiei roții plane, respectiv a 
axului condus JI. 

i Rola, pe partea periferică activă, se execută din material mai moale 
decit roata plană, ca uzura să apară la acest element, a cărui schimbare 


| Fig. 11.26. Variator continuu cu 
rolă și roată plană: 


a — schema mecanismului; b — caracteris- 
(A tica de reglare; c — diagrama de viteze, 


este mai puțin costisitoare. Suprafața de contact a rolei se execută din 
piele, lemn, carton presat, fibră sau alte materiale. 

Roata plană se execută din oțel sau fontă. Datorită naturii diferite 
a materialelor în contact și ca urmare a coeficienţilor de frecare diferiți, 
presiunea de contact nu este aceeaşi pentru toate tipurile de materiale 
utilizate. La calcule mai precise, presiunea maximă de contact se calculează 
cu ajutorul formulelor lui Hertz. 

Într-un anumit caz de funcționare, raza punctului de contact între 
rolă şi roată este R,, iar pe baza notațiilor din figura 11.26, raportul de 
transmitere este : 


de unde: 


ns = Ne 


Ra 


Dependenţa turației n, a elementului condus, în funcţie de mărimea 
deplasării R, a elementului de reglare se numeşte ecuatie de reglare. 
Reprezentarea grafică a ecuaţiei de reglare se numeşte caracteristica de 
reglare. La mecanismul din figura 11.26, a, caracteristica, de reglare este o 
hiperbolă echilaterală (fig. 11.26, b) limitată de turaţia minimă : 


— . R 
nmin = n L , 
şi turația maximă : 
R 
Nmaz = N 7 . 


Domeniul de reglare este limitat, prin construcţia mecanismului, de 
raza maximă şi minimă a acestuia: 


R, = Be 4...5. 
Nmin l 


Mărirea raportului de reglare, peste aceste limite, conduce la diametre 
foarte mari la roata plană, iar micşorarea razei minime conduce la o dife- 
rență mare a vitezelor relative dintre rolă şi roata plană şi deci la un efect 
de uzură exagerată. 

O altă caracteristică a variatorilor este sensibilitatea de reglare, care 
reprezintă creşterea turației în raport cu creşterea deplasării elementului de 
reglare. Sensibilitatea de reglare a unni variator se obține prin derivarea 

ecuației de reglare în funcţie de deplasare : 


—— = — n 
dna R2 


unde dacă se înlocuieşte R, cu valoarea explicitată din ecuaţia de reglare, 
se obține : 


Anm ma, 
dR, n-R 


Deoarece turația n a rolei şi raza sa R sînt constante, pentru un anumit 
variator, rezultă că sensibilitatea de reglare creşte direct proporțional cu 
pătratul turației n, a elementului condus. 

Contactul dintre rolă şi disc este de-a lungul unei drepte, generatoarea 
rolei 7. Pe această dreaptă se află punctul C (fig. 11.26, c) în care vitezele 
periferice ale rolei şi roții plane sînt egale. Poziţia acestui punct determină 
raportul de transmitere. Dar determinarea poziţiei punctului © prezintă 
dificultăţi, deoarece cînd mecanismul este nou, contactul se face în mod 
uniform pe toată lățimea rolei și punctul C.are o anumită poziţie, care apoi 
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se modifică în timp, pe măsură ce rola se uzează la cele două capete dato- 
rită alunecărilor. 


Cunoaşterea valorii alunecărilor este necesară, deoarece datorită aces- 
tora apar şi pierderi de puteri, deci scăderea randamentului mecanismului. 
Alunecarea dintre suprafaţa rolei şi suprafața roții plane se exprimă, de 
obicei, prin media diferenţelor vitezelor periferice ale rolei şi roții plane, 
care se determină uşor, dacă se consideră că punctul C se află la mijlocul 
lățimii rolei (fig. 11.26, c). 

Viteza periferică a rolei este: 

v= w: R, 
unde « reprezintă viteza unghiulară : 
n'n 
30 


Viteza periferică maximă a discului în punctul A se determină cu 
relația : 


V: maz = Oz (2. + 2) , 
2 
şi analog cea minimă : 


b 
Va min = Oz (2. = ci a 


Diferenţa, vitezelor în punctul A va fi : 
AV e mas = Vamaz — V= Oz (2. F 7) — o: R, 
iar în punctul B: 


b 
AV mas = v — Vrmn = o: R — (2-7) Oz 


Făcînd înlocuirea w; =% : se obţine: 
z 
R b R b 
AVnas = o: R + o —-— — o'k =w —; 
aa a R 2’ 
R b R b 
AV = 0'R— o- R A pa țara Rai 
Vmi W (3) +o R, 2 R, 2 
Pierderea medie de viteză se poate calcula cu relația : 
S up AV mas AV min 2 R-b g2 b. 
2 2R, 2-R, 
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Puterea consumată cu aceste alunecări este : 
_ PouAVaua  Pu-v-b 
102  204-R, 
unde F este dat în daN, iar AF meg în m/s. 


Rezultă că pierderea de putere variază hiperbolic în funcţie de raza Re 


b. Variator continuu cu con și roată oală. La acest tip de mecanism, 
în loc de rolă cilindrică există un con conducător şi o roată condusă (figura 


Oo 


AP [k W], 


? 


min 


Fig. 11.27. Variator continuu cu con și roată oală: 
a — schema mecanismului; b — caracteristica de reglare. 


11.27). Distanţa variabilă X se măsoară de-a lungul generatoarei conului 
conducător, din virful V spre baza conului. Ecuația de reglare a acestui 
variator este : 


z 


R 


care reprezentată grafic, dă o caracteristică de reglare liniară (fig. 11.27, b). 
Funcţiile extreme apar la Lmin ™ | Şi ld Smas™= L, adică: 


2 
he = n: = n" —sin Y, 
R 


nmin = n+ -sin y, 
şi: 
nmas = piei y 
R 
Domeniul de reglare rezultă : 


n 
R, =m — 


nmin 


da 
l 
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La asemenea mecanisme domeniul realizabil este R, = 3...4. Sensi- 
bilitatea de reglare rezultă constantă : 


dn, n’'sin y 
dg R 
Înseamnă că pe tot domeniul de reglare, la aceeași deplasare, cores- 
punde aceeaşi variație a turației. 
Momentul de răsucire care solicită axul conului conducător se deter- 
mină cu relația : 


= const. 


M, =F u- g-siny, 
unde se înlocuiește 2 siny cu valoarea din ecuaţia de reglare gi se obține : 


Hz 


M,=P-u-R- 
n 
Relaţia momentului M, exprimă o variaţie liniară a acestuia, funcţie 
de turaţia n, a elementului condus. 
Puterea transmisă se determină cu relaţia. : 


__ Man _ P-u- Rn, 
97 340 97 340 


Rezultă că și dependența puterii transmise faţă de n, a axului condus 
este liniară. 
Alunecarea dintre con şi roata plană şi pierderea de putere se calculează 
în mod asemănător ca în cazul variatorului cu rolă şi roată plană. 
e. Variaitor continuu cu rolă și con. 
Un asemenea variator constă dintr-o rolă 
care este în contact cu un con, fiind 
tangente în lungul generatoarelor lor, 
după cum rezultă şi din figura 11.28. 
Elementul de reglare este format din- 
tr-un mecanism şurub-piuliță şi o mani- 
velă M, culcare se poate deplasa rola 
de-a lungul generatoarei) conului. De 
obicei rola este organul conducător, iar 
conul elementul condus, dar poate func- 
fiona şi invers. ~oa i 
Pentru primul caz, ecuaţia de regla- 
re, folosind notaţiile din figură, va fi: 
A R R e 


n; = N — =s 


4 
E! R, æ'sioy æ 


[k W]. 


z 


unde C= n'Rjsin y, este o constantă. 


Fig. 11.28. Variator continuu cu rolă Caracteristica, de reglare este deci 
şi con. o hiperbolă (fig. 11.28). Domeniul de 
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reglare realizabil cu un asemenea variator este : 
R, = L|= 3...4. 


Pentru cel de al doilea caz, la care conul este conducător, ecuația de 
Teglare are forma : 


ng = pe 


Rezultă o caracteristică de reglare liniară. 


Pierderea medie de vite- 
ză şi de putere datorită alu- 
necărilor se determină în mod 
asemănător ca la variatorul 
cu rolă și roată plană. 

d. Variator continuu cu 
con exterior și con interior. 
Un asemenea variator este 
reprezentat în figura 11.29, 
la care conul exterior, montat 
pe axul conducător, se poate 
deplasa paralel cu generatoa- 
Tea sa, variind astfel raza 


n i z : 
pu ctului de contact 0, con: Fig. 11.29. Variator continuu cn con interior și con 
siderat pe conul exterior şi exterior. ! 
prin aceasta se obține variația turației conului interior nz. 

Folosind notațiile din figură, ecuaţia de reglare are forma : 


sau : 


Caracteristica de reglare rezultă liniară. Domeniul de reglare este 
determinat de limitele : 


Cmar = L şi min = l ; 


Sensibilitatea de reglare rezultă : 


Ana _n:tgy 
dg R 


Momentul de răsucire la axul conducător al conului exterior este: 


= const. 


M= F- u: @:tgy, 
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unde înlocuind pe z-tgy cu valoarea obţinută din ecuația de reglare se 
obţine : 


M,= F.u R 2. 
n 
Puterea transmisă rezultă cu relația : 


Mn Fu- Ron, 
97 340 97 340 


> [kW] 
unde F este dat în daN, iar n în rot/min. 


Termenul variabil fiind la numărător, variația puterii transmise în 
funcție de turația variabilă n, a elementului condus este liniară. 


În scopul calculării alunecărilor, se consideră din nou că punctul de 
contact C se află la jumătatea generatoarei de contact b (fig. 11.29). 


Utilizînd notațiile din figură, viteza periferică minimă pe conul exterior 
(eonducător) este în punctul A : 


Onin = 0 ( Ra — sin r) 
2 
iar cea maximă în punctul B: 
b 
mas = O kat sin y |- 


În mod asemănător se poate scrie şi pentru conul interior (condus) i 


gi: 


Diferenţa vitezelor în punctul A va fi: 


b . R 
Admin = Vz min — Vmin = Y ' ia siny ( — =) , 
iar în punctul B: 
b . R 
AVmas = Vmazs — Vs maz = O: > SID y (1- 2 d 
Viteza medie de alunecare rezultă : 
Anar — Åp b . R w'b . 
Apea = — R = w — sin 1—2] = siny (R—R,). 
med 2 ka? 2 r( R ) 2R Y ( e) 
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Făcind înlocuirea w:R, = s relația devine: 


2R, R 


Pentru cazul limită R, = R, se obține AYme™= 0, ceea ce înseamnă că 
nu există alunecare, ci numai rostogolire şi deci nici pierdere de putere. 


11.3.3. VARIATORI DE FRICŢIUNE FĂRĂ CONTACT DIRECT 


Domeniile de reglare reduse ale variatorilor analizați în paragraful 
precedent (fig. 11.26 ... 11.29) au condus la soluţii constructive la care 
între organul conducător şi organul con- 
dus se află unul sau mai multe organe de 
legătură. Astfel se obțin domenii de re- 
glare considerabil mărite, avantajoase ne- 
cesităților maşinilor-unelte. 

a. Variaior cu două conuri şi rolă. 
Un asemenea variator, prezentat, în figu- 
ra 11.30, se compune din două conuri 7 
şi 2, avînd semiunghiurile y; şi Yə egale 
sau diferite, şi o rolă în contact cu genera- 
toarele opuse ale celor două conuri. Ori- 
tare din conurile 7 şi 2 pot fi conducă- 
coare sau conduse. 

Folosind notaţiile din figură, ecuaţia 
de reglare rezultă : 

RR Ra a æ sin Yı 


.— . — =n Fi 
R R Ra (L—a)sin ya 
iar pentru cazul y= yz: 


Ng =N 


£ 
L—g 


unde: Leste distanţa dintre vârfurile co- a 1 pa pisi plin cu Ioe 
j x wne ra contac e u ou 
nurilor, paralelă cu generatoa- conuri și rolă. 
rele opuse; 


æ — distanța din vîrful V, al conului, pînă la linia ce uneşte 
punctele de contact Ci, Ca 

Caracteristica, de reglare, reprezentată în figura 11.30, este o curbă 

ce trece prin originea sistemului X, O, n, şi are ca asimptotă dreapta 


x= L. Porțiunea utilizabilă a curbei este delimitată de distanţele l, la 
corespunzătoare turaţiilor extreme : 


Ng = he , 


| *sin yı 
N 
(L—4) sin Ya 


Nmin = N 
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şi: 
la i sin Yı K 
(L—la) sin Ya 


nmas = 


Domeniul de reglare: 


n 1 L—l 
a= maz ZUS g -Rom 
N min h(L—la) 


unde: R,, reprezintă raportul de reglare al variatorului format din 


conul 7 şi rolă; 
Ra, — raportul de reglare al variatorului format din conul 2 și rolă. 


Raportul de reglare al întregului variator este limitat de „condiţii 
constructive şi funcţionale la: 
R, < 9. 


Sensibilitatea de reglare se obține prin derivarea ecuației de reglare, 
obţinînd : 


dn, i L- sin y! h C-L 
dz (L — x} - sin yz (L—a)2 


unde constanta C= sin y,/sin yz 
Pentru «= 0 relaţia devine: 


unde « este unghiul tangentei geometrice la curbă, în origine. 
Momentul de răsucire la axul condus III se obținejcu relaţia : 


M, =F -u (L—2) sin Ys, 


unde: F este forța normală în punctul de contact 03; 
„— coeficientul de frecare. 

Înlocuind în relația precedentă, pentru z valoarea explicitată din 
ecuația de reglare, se obține : 
ica ta ae 
Na * SIN Yok M- sin yi 
Momentul de răsucire la axul conducător T se determină cu relația : 

Nr =F-u:s-siny 
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înlocuind şi aici pentru z valoarea din ecuaţia de reglare, se obţine : 


n sai 
NE Pe POE, PREA 
Ng * Sin Ya + n Sin Yı 


Puterea transmisă de variator are valoarea : 
P, = arn [kW], 


P-u-Len nz Siny * sin Y2 
= e  ————————g 


sau : P 
j 97340 n:sin ya +% sin y, 


unde F se exprimă în daN, L în cm, iar n în rot/min. 


Se poate deduce că puterea transmisă P, variază după o curbă care 
trece prin origine şi anume pentru n, = 0, puterea P, = 0. 


Fig. 11.31. Variator continuu cu fricțiune Fig. 11.32. Variator continuu cu fricțiune, 
fără contact direct cu două roți plane fără contact direct, cu două conuri și inel. 
şi rolă. 


b. Variator cu două roti plane și o rolă. Un asemenea variator este 
reprezentat schematic în figura 11.31 şi poate îi considerat ca un caz 
particular al variatorului cu două conuri şi rolă, la care semiunghiurile 
yı= Ya= 90”, conurile devenind roţi plane. Rezultă că toate calculele 
efectuate pentru variatorul cu două conuri și rolă, pot fi utilizate și la 
acest tip de variator, dacă se ţine seamă de particularitatea amintită. 

Domeniul de reglare al turaţiilor creşte mult, putind ajunge la valoarea - 
Ra = 20. 

e. Varsator cu două conuri și inel. Dacă în locul rolei de la variatorul 
cu două conuri şi rolă (fig. 11.30) se foloseşte un inel conic, se obţine varia- 
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torul reprezentat schematic în figura 11.32. Şi acest variator poate fi 
considerat un caz particular al variatorului cu două conuri şi rolă, dacă 
în relaţiile deduse pentru acesta, se înlocuieşte L prin L’, unde: 


L'= L-a, 


iar a are semnificația ce rezultă din figura 11.32. 


11.3.4. VARIATORI CONTINUI CU LANŢ SAU CU CUREA 


Variatorii cu lanţ sau cu curea sint formaţi din două perechi de conuri, 
dintre care o pereche constituie organul conducător, iar cealaltă pereche, 
organul condus. Legătura dintre aceste două perechi de conuri este reali- 
zată cu o curea specială, sau cu un lanţ de construcție specială. Un ase- 
menea variator este reprezentat schematizat în figura 11.33. Variatorul cu 
curea transmite mişcarea prin frecare, iar cel cu lanţ prin dinții constituiți 
la lanţ. 

Pentru a se putea obţine la axul 77 antrenat, o turație variabilă, 
conurile se pot deplasa axial, respectînd. condiţia, ca suma razelor R, şi 
R; să rămînă constantă : 

XR = Re + Ry = Const., 
astfel ca lanţul sau cureaua să 
poată avea lungimea constantă, 


Folosind notaţiile din figu- 
ra 11.33, ecuația de reglare re- 


zultă : 
? et 
mon e age EN a 
Ey e 'tgy 
g 
= N 


unde, ţinind seamă de relația : 
g'g" = L, sau: g”= Ls, 
se obține : 


g 


? 
L—% 


N =N 
Fig. 11.88. Variator continuu cu lanț sau cn curea. 


relaţie identică cu cea dedusă în cazul variatorului cu două conuri şi rolă. 
Astiel, și caracteristica, de reglare va fi identică cu cea din figura 11.30. 


Domeniul de reglare al acestor mecanisme se determină din condiţia 
utilizării maxime a lanţului sau curelei, adică : 
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P mos _P* 7: Dmaz* h 


+ AO Dinca A E iau Say ra 
7 102 60 000 -102 [kw], 
şi: 
Pain = Toba Pe Dia, [kW], 
102 60 000 -:102 


unde puterea maximă Pres şi puterea minimă, Pta Sint determinate de 
forța F (daN) din condiţia de rezistenţă şi de viteze extreme de mişcare 
a lanțului, limitate de condiţii dinamice, viteza fiind măsurată în m/s. 
Din raportul celor două relaţii rezultă : 
Paz — Dmez , 
P min D min 
Turațiile extreme se determină din ecuația de reglare : 
Ronas 


rr 
min 


Namaz = n d 
şi: 
? 
min 
OT 
t 
man 


Namin = h 


de unde domeniul de reglare devine? 


p — Ere , Rma , 
n , RY 
min min 
La aceste mecanisme este îndeplinită condiția : 
Rimaa = Rmaz = mez’ şi: Rais = Rmin = E ntn- 


Astfel că: 


sau : 
R == (e ) = ( Paai ). 
D min P min 

Variatorii cu lanţ sau cu curea realizează domeniul de reglare între 
valorile 3 şi 6. 

Variantele constructive ale acestor tipuri de mecanisme sînt foarte 
multe, rezultînd din condițiile de exploatare privind turațiile limită, 
momentul transmis şi domeniul de reglare necesar de transmis. De exemplu, 


pentru transmiterea de turaţii ridicate, organul de legătură este un inel 
metalic. 
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Capitolul 12 
MECANISME PENTRU OBŢINEREA MIȘCĂRII RECTILINII 


12.1. NOŢIUNI GENERALE 


La maşinile-unelte mişcarea principală este în majoritatea cazurilor 
(la strunguri, maşini de frezat, de rectificat, de alezat etc.) o mişcare de 
rotaţie, iar mişcarea de avans, rectilinie. Există totuşi unele mașini-unelte 
la care mișcarea principală este rectilinie, ca de exemplu, la maşinile de 
rabotat şi de mortezat, la maşinile de broşat, la ferăstraie cu mișcare alter- 
nativă ete. Mișcările de avans sînt însă rectilinii la majoritatea tipurilor 
de mașini-unelte, iar mişcările de reglare sau poziționare sînt, şi ele, în 
majoritatea cazurilor, rectilinii. De aceea, mecanismele pentru obţinerea 
mişcării rectilinii sînt folosite mai frecvent la obţinerea mişcărilor de avans, 
de reglare sau poziţionare. 

Cursele de lucru, necesare desfășurării procesului tehnologic, sînt 
relativ mici şi deci, la capetele de cursă trebuie să se facă schimbarea 
sensului. Din cauza maselor, în unele cazuri foarte mari, aflate în mișcare, 
prin inversarea sensului apar forțe de inerție mari, care solicită excesiv 
organele maşinii-unelte. 

După modul cum se face inversarea sensului de mişcare, mecanismele 
pentru, obținerea mişcării rectilinii se clasifică în : mecanisme cu autoinver- 
sare (bielă-manivelă şi culisă oscilantă) şi mecanisme fără autoinversare 
(şurub-piuliță, pinion-cremalieră etc.). Grupa mecanismelor cu camă 
poate fi cu autoinversare (mecanism cu camă disc) şi fără autoinversare 
(camă plană), de aceea în cele ce urmează se vor trata separat. 

O altă clasificare se poate face după sistemul lor constructiv, în meca- 
nismele mecanice şi hidraulice. 

Mecanismele hidraulice prezintă inconvenientul că viteza de deplasare 
nu este stabilă, deoarece odată cu creşterea temperaturii uleiului scade 
viscozitatea şi crese pierderile prin neetanşeitate. De aceea, mişcarea de 
avans nu poate fi acționată hidraulic mai ales în cazul îiletării, unde 
mişcarea de avans trebuie perfect coordonată cu mişcarea principală. 


12.2. MECANISME CU AUTOINVERSARE 


Citeva tipuri de maşini-unelte, cum sînt cele de rabotat, de mortezat 
şi unele maşini de danturat, au mişcarea principală rectilinie. Aceasta se 
obţine, în general, cu ajutorul mecanismului cu bielă-manivelă şi meca- 
nismului cu culisă-oscilantă. 


370 


12.2.1. MECANISMUL CU BIELĂ-MANIVFLĂ 


Rotaţia manivelei pentru un mecanism simplu (fig. 12.1, a) este 
practic constantă, iar viteza de deplasare, pe parcursul cursei de lucru C, 
variază după curba OMANO, definită de ecuaţia : 


o= a:r (ein p +> sin? e)» 


unde: ọ este variabilă independentă; 
w — viteza unghiulară a manivelei 7; 
à — raportul dintre lungimea manivelei 

şi aceea a bielei (à=r/l) 

Dar realizarea practică a 
vitezei de aşchiere optime, pre- |, 
cum și obţinerea unei anumi- F 
te rugozități a suprafețelor 
prelucrate prin aşchiere, nu 
poate fi obținută în condițiile 
unei viteze variabile, avind 
valori minime egale cu zero 
în punctele O şi A, şi valori 
maxime, egale ca mărime, în 
punctele M şi N (fig. 12.1, a). 

Cerințele de mai sus sînt 
satisfăcute, aproximativ, prin 
utilizarea unei viteze medii, 
determinată de relaţia : 
Umea = 0,637 -œ ‘r = 0,637 Vr, 
în care vp este viteza tan- 
gențială la capătul manive- 
lei r. Cursa utilă, Cunn este 
mai mică decît cursa totală C, 
deoarece la capetele de cursă 
O şi A viteza de aşchiere fiind 
foarte mică, procesul de aş- 
chiere nu se poate produce. 

Din această cauză, pro- 
ductivitatea acestui meca- 
nism, pe ciclul cinematic, 
este foarte redusă, pe de o 
parte de cursa de înapoiere 
care, în general, nu realizează aşchierea, iar pe de altă parte, de faptul că 
nici cursă activă nu este utilizată în întregime. 

În general productivitatea pe ciclul cinematic este : 


Fig. 12.1. Mecanisme cu bielă— manivelă. 


1 1 


Q= — = 3’ 
la; + h 2 -tss 
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unde : taş este timpul de așchiere; 
i, — timpul de înapoiere, care este egal cu timpul de aşchiere. 
Pentru a îmbunătăţi productivitatea şi a menţine cît mai constantă 
viteza de aşchiere în cursă utilă, s-a realizat mecanismul bielă-manivelă 
cu excentric (fig. 12.1, b). Aceasta are două manivele, una de lungime |! 
şi alta motoare de lungime r, cu centrul de rotaţie la distanța v faţă de 
centrul de rotaţie al manivelei l. Dacă la acest mecanism se variază distanța 
æ, unghiurile «æ (corespunzător cursei active) şi B (corespunzător cursei de 
înapoiere) variază. Cum însă turaţia este constantă, şi aceeaşi cursă de 
lucru C este parcursă, în lucru, cu rotirea de unghi «, iar în gol cu rotirea 
de unghi 8, rezultă că în cazul a > f, viteza de lucru va fi mai mică decit 


viteza, de mers în gol, adică v, <p, deoarece Ce = Op şi te = A te= E . 

(a) o 
Mărind, în limitele constructive ale mecanismului, distanța v, unghiul B 
scade şi mai mult, iar « creşte corespunzător, ceea ce conduce la aplati- 
zarea curbei va (fig. 12.1, b) şi la scăderea valorii acestei viteze, precum şi la 
creşterea vitezei de gol va. Aşadar, acest mecanism poate asigura o viteză 
de aşchiere, pe lungimea cursei utile, mult mai constantă decit cel din 
figura 12.1, a. De asemenea, productivitatea lui este mai mare, deoarece 
da S vg și, deci, 4< ta, iar cursa utilizabilă, datorită alurei curbei va, 
este mai mare decît în cazul precedent. 

În mod analog, mecanismul din figura 12.1, a are un unghi « şi un 
unghi ß însă cursa se realizează atît la ducere cît şi la întoarcere, pentru 
un acelaşi unghi a«/2 + 8/2. Dar a«/2 > 6/2 şi ca urmare, creşterea de viteză 
pe porţiunea de curbă OM este mai mică decît pe porţiunea MA, curba 
avînd, deci, şi o formă neregulată. 

O soluţie îmbunătăţită de mecanism cu bilă-manivelă este aceea 
din figura 12.1, c, utilizată la unele maşini de mortezat dantura roţilor 
cilindrice cu cuţit-roată. 

Rotaţia manivelei 7 se transformă, prin intermediul cremalierei din 
capătul bielei, într-o rotaţie oscilatorie, de unghiul «, a pinionului ce 
angrenează cu aceasta şi apoi, prin angrevajul roată dințată-cremalieră, 
în mișcare rectilinie a suportului cuţitului-roată. În acest caz, cremaliera, 
din capătul Dielei se deplasează şi se roteşte în angrenare cu pinionul. 
Prin oscilarea, cremalierei în jurul axului roții, se introduce o mişcare de 
rotație suplimentară, care se adaugă la cursa de gol, şi se scade la cursa 
de lucru, încât; îi <Claș, cu precizarea, că mişcarea care se adaugă este mai 
mare ca cea care se scade, încît productivitatea mecanismului creşte. 


12,2.2, MECANISMUL CU CULISĂ OSCILANTĂ 


În construcţia maşinilor-unelte se întîlnesc diverse variante construc- 
tive de mecanisme cu culisă oscilantă. Spre exemplu, mecanismul din 
figura 12.2 este format din culisa oscilantă de lungime l, acționată de 
manivela 7, care se roteşte cu o viteză unghiulară w= const. şi asigură, 
prin oscilarea culisei, o mişcare rectilinie pe cursa O. 

O rotaţie a manivelei r asigură o cursă dublă, formată din cursa de 
lucru dublă C,, corespunzătoare rotirii de unghi a, şi din cursa de înapoiere 
Cg, corespunzătoare rotirii de unghi f. Cursa de lucru O, fiind egală cu 
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cursa de înapoiere Cg şi cum a > f, rezultă că te = > tg = 2; şi 
A o 
prin urmare Va < Vg. 

Din aceste considerente, se adoptă cursa 0, ca cursă de agchiere, iar 
cursa Og ca cursă de înapoiere și deci ta = tas şi tp = t 

Diagrama vitezei pentru o rotație a 
manivelei s-a reprezentat în figura 
12.2, b, unde se observă că curba de va- 
riație a vitezei v este mai aplatisată şi 
delimitează valori mai mici ale vitezei 
în cursa Oa față de cursa Cg. Aceasta 
satisface mai bine cerințele procesului: 
de aşchiere privind menţinerea con- 
stantă a vitezei de aşchiere, şi în acelaşi 
timp, asigură o productivitate satisfă- 
cătoare, deoarece viteza în cursa de 
înapoiere va este suficient de mare, iar 
alura curbei v, permite o cursă utiliza- 
bilă relativ mare. 

Curba de variaţie a vitezei, pe ci- 
clul cinematic, îşi păstrează forma pe 
tot domeniul de reglare, dela fmin la Tmar 
şi respectiv Cmn la Omas- 

Reluînd relațiile : 


E E EA 
a (6) 


Fig. 12.2. Mecanism cu cullsă oscilantă, 


şi făcînd raportul lor, se obţine: 


i = B e taş 
OL 
Din figura, 12.2, se deduce că: 
= 2r — a, 
iar : 
i a = n+ 24, 
ŞI, 
= r—29. 
Ca urmare : 
_ n2}. 
C apy 


Înlocuind aceasta în formula productivității pe ciclul cinematic, 
se obține : 


adică productivitatea pe ciclul cinematic al mecanismului cu culisă osci- 
lantă este mai mare cu cantitatea V/r:ta, decît a mecanismului cu bielă- 


373 


manivelă (12.1, a). Mecanismul cu bielă din figura 12.1, b este echivalent 
cu un mecanism cu culisă oscilantă. 

Productivitatea va fi cu atît mai mare, cu cît semiunghiul de oscilație 
al culisei y va fi mai mare. 

Dar : 


; T 
sin Ņ =—;, 
e 
de unde rezultă că productivitatea 
este cu atît mai mare cu cît lungi- 
mea manivelei r este mai apropiată 
de mărimea e dintre centrele de ro- 
tație ale manivelei şi culisei. În do- 
meniul de reglare, pentru reglarea 
către fmin, adică la curse 0 mici me- 
canismul are productivitatea mai 
mee i mică decit la curse mari. 
S Considerînd figura% 12.3, a, re- 


TE SR zultă că: 
E tes ol P EEE eee 
Vr f r 2r + 
sin Ņ} 0 
1-0 
Sf ON? 
2r| l + — 
a) 
: FPE KO 
unde s-a inlocuit sin y Sja . 
b Explicitind viteza de,deplasare 
Fig. 12.3. Schema de calcul a mecanismului 4 capătului culisei de lungime l, 
cu culisă oscilantă. se obţine: 
à i 1-0 Suta [-0 
= y —— Son 
0 C 
2r| l+ — l+ — 
iz) Aea 


în care s-a înlocuit v, =2'r'r-n. 
Pentru un punct diametral opus, viteza v, se menține constantă, 
iar viteza », se măreşte, adică: 


P i I.C 
1 = v — > 0 RDI! 
g r (1-7) 
; sin V 2 
şi: 
E 
DA 2 
i at ; 
v _0 
U 2 


sau încă : 


Prin urmare, viteza de mers în gol y este mai mare decit viteza de 


lucru v, di poale oi îi EN e oare 
2-1—0 
Explicitind turaţia din expresia vitezei de lucru, rezultă : 
(9; 
+ — 
- 2 m 2:l+ C 
mt m 1-0 
Turaţiile extreme se determină astfel : 
Vi maz (2 l + Cin) ; 
2r l s C nin 


n = 


şi: 
Vi min (2l + Cmaz) 
2 pe Oa i 
Cu acestea domeniul de reglare va fi: 
R, o N maz E Vi maz (21 + Cin) C mas 


Nmin = Vi min (21 + C maz) C min i 
Notînd cu Fas forţa de aşchiere, puterea necesară se determină cu 
relația : 


Amin ia 


N= Faon _ Farmen- 0 


în care Fas se dă în daN, v, în m/min, iar y reprezintă randamentul meca- 
nismului. 
Pentru determinarea forțelor din culisă se consideră schema din figura 
12.3, b, corespunzătoare punctelor 1, 2, 3 şi 4 ale cursei de lucru. 
Sistemul este în echilibru în orice moment dacă există relația : 
l 
F, = Page —. 
Ti 
Forța F, (i= 1, 2... n) se descompune în două componente, una 
normală pe culisă Fv, şi alta de-a lungul culisei Fz,. Mărimea acestor 
componente variază în funcție de poziția punctului i; astfel în punctul 2 
componenta Fr, = 0 şi Fu, = Fa. Forţa F, are valoarea maximă în punctul 
cu distanță ~; minimă, adică în poziția diametral opusă pentru punctul 2, 
deoarece în acest punct componenta Fz; = 0. Dacă se consideră punctul 4, 
din figura 12.3, b, rezultă : 


Fy, = Fa cos V LA cos Y, 
La 
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şi : 


astfel că : 


Pe de altă parte: 


0/2 l 
—— = — s 
ți e 
de unde: 
e-0 
r= , 
2l 
cu care: 


Componenta longitudinală : 


Fu = Fue tE Y= Pre 


unde dacă se înlocuiesc cu expresiile lor Fy, şi r, rezultă : 


Fi, = Fa ————T 
[=a] 
2l 


În mod analog se pot calcula forțele în oricare punct i de pe periferia 
cercului de rază r. 


12.3. MECANISME FĂRĂ AUTOINVERSARE 


În această giupă de mecanisme se deosebesc mecanismele cu cremalieră, 
care la rîndul lor pot fi cu pinion sau cu mele şi mecanismele cu șurub- 
piuliță, construite cu şurub lung și piuliță scurtă sau cu şurub scurt şi 
semi-piuliță lungă. 


12.3.1, MECANISME CU CREMALIERĂ 


Mecanismul cu pinion-cremalieră (fig. 12.4, a) poate avea dantură 
dreaptă sau înclinată, cu precizarea, că dificultăţile de a obţine economie 
o cremalieră suficient de precisă limitează mult utilizarea acestui mecanism. 

Ecuația de transfer este : 

D= n° Da" ha = TE Ma" he = he" Da, 
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în care: 
D, este diametrul de divi- 
zare (D, = m-2); 
m şi z — modulul şi respec- 
tiv numărul de dinţi 
ai pinionului ; 
p — pasul danturii (p = 
= rm). 
Raportul de transfer este : 
| 
i = —=prz. 


Fig. 12.4. Mecanisme cu cremalieră. 


În cazul utilizării ca mecanisme de avans, viteza de avans este : 
V =W = 8" Nas = N, ' PZ, 


în care: s este avansul; 
naş — turația de aşchiere. 
Turația axului pinionului se determină astfel : 


n, = : Nna; [rot/min.]. 
p'2 


Mărimea avansului s, în cazul avansului periodic, se poate determina 
cu relaţia : 


Xs 
3600 


unde «, reprezintă unghiul cu care se roteşte pinionul. 

Mecanismul cu mele-cremalieră (fig. 12.4, b) are un mers mult mai 
liniştit, deoarece are în angrenare în același timp mai mulţi dinți decît 
mecanismul cu pinion-cremalieră, Melcul poate să tie cu unul sau mai 
multe începuturi, după cum viteza cremalierei trebuie să fie mai mică 
sau mai mare. De obicei, în construcţia maşinilor-unelte, melcul se mon- 
tează pe partea fixă a mașinii, iar cremaliera pe partea mobilă, de exemplu, 
masa maşinii, 

Acest mecanism se utilizează pentru realizarea mişcării principale 
rectilinii ca, de exemplu, la maşinile de rabotat grele sau pentru mișcarea 
de avans la maşinile de frezat portale multiaxe. 

Cremaliera, se poate construi sub formă normală sau melcată (fig.12.4,0), 

Calculul cinematic al mecanismului cu melc-cremalieră este identic 
cu a celui pinion-cremalieră, dacă în locul numărului de dinţi z al pinionului 
se consideră numărul de începuturi al melcului. 


s= 


P’, 


12.3.2. MECANISME CU $URUB-PIULIȚĂ 
Mecanismul cu şurub-piuliță se construieşte în două variante : 
— şurub lung, piuliță scurtă (fig. 12.5, a şi b) 
— gurub scurt, semi-piuliţă lungă (fig. 12.5, c). 
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Mecanismul cu gurub lung este mult mai răspîndit decit mecanismul 
cu semi-piuliţă lungă, care este utilizat la unele mașini de rectificat şi la 


unele maşini de frezat. 


== 


Fig. 12.5. Mecanisme cu șurub-piuliţă. 


Funcţional, mecanismul cu şurub-pi- 
uliţă, poate avea ca element conducător 
şurubul, care execută mişcarea de rota- 
ţie, iar ca element condus piulița, care 
execută mișcarea de translație. Acest sis- 
tem este utilizat ca mecanism de avans al 
strungurilor. Dar se utilizează, mai re- 
strîns, (la unele maşini de broşat) şi siste- 
mul invers, cu piuliţă conducătoare care 
execută mişcarea de rotație şi şurubul 
condus care execută mişcarea de trans- 
laţie. 

Ecuația de transfer a acestui meca- 
nism este: 

v= n*9 [mm/min], 


iar raportul de transfer : 


E LD) 
i=— =p [mm], 
e 


este, în acest caz, dimensional. 


Viteza de deplasare v poate fi utilizată, mai rar, ca viteză de aşchiere 


sau ca viteză de avans, adică : 


v= Ww 


= $ * nas = Ns ' P; 


de unde turația şurubului conducător în funcție de mărimile cunoscute 


va fi: 


Nn, = Ea Naş [rot/min |, 


sau mărimea pasului şurubului, avansului : 


Naş 


p = 52% [mm]; s = 


Na 


12.4. MECANISME CU CAMĂ 


Camele au o utilizare largă, deoarece acestea pot asigura oricare lege 
de deplasare a organelor de execuție a mașinilor-unelte. Studiul acestora 
este, în general, destul de laborios şi este tratat pe larg în diverse lucrări 
de specialitate. Astfel că, în cele ce urmează, se prezintă cîteva aspecte 
privind tipurile de bază ale camelor utilizate, mai frecvent, la maşinile- 
unelte. Acestea, după formă, se clasifică în : 


— came plane (fig. 12.6, 


æ); 
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— came disc (fig. 12.6, b); 

— came cilindrice (fig. 12.6, c). 

Camă C, avînd mişcare de translație în cazul camei plane şi de rotaţie 
la came disc şi cilindrice, poate asigura tachetului 7 o mişcare rectilinie 
sau circulară, cea din urmă nu face obiectul capitolului de faţă. 

Camele plane au ca profil o dreaptă în- 
clinată, cu unghiul 0 față de direcţia de de- 
plasare. Între viteza de deplasare vy și viteza 
v a tachetului T se poate scrie relaţia : 


v = Vy tg9, 
de unde raportul de transfer : 
roen tg 0. 
Vy 


În cazul utilizării acestor mecanisme ca 
mecanisme de avans, rezultă că : 


V =W = 8 ` nas = Vy tg d, 


Camele dise (fig. 12.6, b) au din conside- 
rente funcționale şi constructive ca profil o 
spirală arhimedică cu ecuația cunoscută : 

p=a:d, 
unde a reprezintă constanta spiralei, iar 0 
unghiul de rotire al razei e. 
Derivind ecuaţia spiralei se obţine : 
dp d9 
== = 49 =d'uw. 
di dt Fig. 12.6. Mecanisme cu camă. 


v 


Spirala avînd pasul constant, rezultă că : 
V = P` he = 00 = 2-10 Ne 


de unde a= p,/27 şi reprezintă pasul spiralei pe un radian. 
Din figura 12.6, b rezultă: 


P: =2r- R'tg 
Cu aceasta, relația precedentă devine : 
v = 2r’ n Rtg xe = 0: Rtg ga 


unde s-a notat w= 2T- ne. 
Dacă mecanismul este utilizat pentru o mişcare de avans, atunci : 


= W = S'na = 2r’ No’ Ro tg e = ne" Pss 
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de unde rezultă elementele necesare pentru proiectare sau reglare : 


i 8 * Nas S * Naş 
s = : = > de = arce tgs ———— 
zep Pi Pe m? RER 
Camele cilindrice (fig. 12.6, c) au, de obicei, un profil elicoidal de pas 
Pg. Aşadar, din punct de vedere cinematic, sînt identice cu mecanismul 
cu şurub-piuliță, avînd ecuaţia de transfer identică, adică : 


v = ne Pe, 
de asemenea avansul: 
s= i 
360° 
Şuruburile au, în general, pasul standardizat, în timp ce camele pot 
avea pasul Pg după necesități. Mărimea sa este definită de relația : 


Pr. 


ge =T: D."tg ag, 
cu care viteza de deplasare a tachetului devine: 
v = Te De’ ne’ tg ae. 
La utilizarea mecanismului pentru mişcarea de avans, se scrie : 
V = W = 80 Mag = n De’ he" tg ar = ne’ Pe, 


de unde se pot calcula, după necesități, diferite elemente constructive 
sau de reglare : 
sen sen 
D, =—— =; ap =ar tg... 
T° Ne’ tg ag TeDe’ ne 


Capltolu! 13 
MECANISME PENTRU OBŢINEREA MIŞCĂRII INTERMITENTE 


13.1. MIŞCAREA INTERMITENTĂ 


Mişcarea periodică sau intermitentă este utilizată la unele maşini- 
unelte ca, mişcare de avans, de poziționare sau de divizare. Această mişcare 
poate fi executată de sculă sau de piesa de prelucrat. Ea poate fi o mişcare 
periodică rectilinie, executată pe o anumită lungime sau o mișcare periodică 
circulară, executată pe o anumită porţiune din circumferință. 

Mişcarea periodică rectilinie se utilizează ca mișcare de avans la 
maşinile de rabotat, de mortezat şi la unele strunguri frontale şi de ase- 
menea, ca mișcare de avans în direcţia adincimii de așchiere la unele 
maşini de rectificat. 

Mișcarea periodică circulară este utilizată ca mișcare de divizare la 
unele maşini de prelucrat roți dințate sau ca mişcare de poziționare pentru 
scule sau piese în cazul maşinilor-unelte automate. 

Mișcarea periodică poate fi obținută dintr-o mişcare circulară sau 
rectilinie, utilizindu-se pentru aceasta mecanisme adecvate. Dintre acestea 
se utilizează în construcția maşinilor-unelte, mai frecvent, mecanismele 
cu clichet, sau mai rar, mecanismul cu cruce de Malta. 


13.2. MECANISME CU CLICHET 


13.2.1. PĂRŢILE COMPONENTEJȘI MIȘCĂRILE LOR 


Părţile principale ale unui mecanism cu clichet sint : roata de clichet 
(fig. 13.1) şi elichetul (fig. 13.2). Roata de clichet se execută cu dantură 
exterioară, interioară şi mai rar cu dantură frontală. Forma dinţilor poate 
fi simetrică (fig. 13.1, a şi b) sau asimetrică (fig. 13.1, c şi d). Dantura 
asimetrică este utilizată pentru transmiterea mişcării intermitente într-un 
singur sens, iar dantura simetrică, care poate fi în evolventă (a) sau trape- 
zoidală (b), se utilizează la transmiterea mişcării intermitente în ambele 
sensuri. 

Corespunzător tipurilor de danturi pentru roţile de clichet, există 
mai multe forme şi tipuri de clicheţi (fig. 13.2). Pentru roţile de clichet 
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cu acțiune în două sensuri, clichetul are 
forma corespunzătoare (fig. 13.2, a) sau 
în cazul din figura 13.2, d, poate fi 
rotit clichetul pentru a acţiona roata 
în sens opus. 

Roţile cu acţiune într-un singur 
sens au clicheți corespunzători sistemu- 
lui lor funcţional și constructiv. Mai 
frecvent sînt utilizaţi clicheţi din figu- 
ra 13.2, b şi c. 

Clichetul este fixat, în general, pe 
un braț (fig. 13.3) care poate oscila în 
jurul axei roții de clichet cu un unghi 
a. La mișcarea într-un sens, elichetul 
antrenează roata de clichet care este 

Fig. 13.1. Tipuri de roţi cu clichet, solidară cu şurubul conducător $e 

(fig. 13.3, a), pentru realizarea avan- 

sului rectiliniu s, sau cu şurubul melc Sm, pentru realizarea avansului 

circular s, pe cînd, în celălalt sens, clichetul sare peste dinţii roții fără 
a o antrena, revenind deci în poziţia iniţială. 


Fig. 13.2, Tipuri de clicheţi. Fig. 13.3. Mecanisme cu clichet. 


Din figura 13.3 se observă că mişcarea intermitentă obținută, cu 
aceste mecanisme, poate fi: pe o traiectorie rectilinie, cînd se utilizează 
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ca mecanism de ieşire un mecanism cu şurub-piuliţă sau pe o traiectorie 
circulară, cînd se utilizează pentru aceasta un mecanism cu melc-roată 
melcată, ultima fiind solidarizată de o masă circulară MC. 

Mişcarea ce acţionează mecanismele cu clichet poate fi o mișcare de 
rotație (fig. 13.3, a) sau de translație (fig. 13.3, b). Mişcarea circulară, în 
primul caz, este primită de la manivele reglabile M, care prin biela B 
imprimă o mişcare oscilatorie, în jurul axului roții de clichet, de unghi «s, 
braţului de clichet B., care mai departe transmite prin mecanismul cunoscut 
mişcarea intermitentă. Mişcarea de translație, în cel de al doilea caz, este 
primită de braţul clichetului B, prin tamponul T fixat, de pildă, pe masa, 
de lucru a maşinii, avînd lungimea cursei 0 şi n, curse duble pe minut. 
Tamponul T la deplasarea într-un sens şi în celălalt sens, asigură oscilarea 
braţului B, cu un unghi «, în jurul axului roții de clichet. Acest mecanism 
poate asigura sincronizarea (în cazul maşinilor de rabotat) mișcării prin- 
cipale, executată de masa maşinii, cu. mişcarea de avans asigurată periodic 
după fiecare cursă dublă. 

La unele mecanisme cu clichet, pentru a preîntîmpina rotirea în 
sens invers a roții de clichet, datorită frecării dintre clichet şi roata sa, 
precum şi pentru asigurarea unei poziții mai rigide în lucru, se mai prevede 
un clichet fix c, (fig. 13.3, a). 


13,2,2, TIPURI CONSTRUCTIVE DE MECANISME CU CLICHET 


În construcţia de mașini-unelte se utilizează o varietate mare de 
mecanisme cu clichet, dintre acestea mai utilizate fiind cele reprezentate 
în figura 13.4. 

Variația mărimii avansului, asigurat de aceste mecanisme, se obține 
prin variația corespunzătoare a unghiului a, de rotire a roții de clichet. 
Unghiul a, se variază, în primul caz (fig. 13.4, a), cu ajutorul poziţiei 
pietrei de culisă C, reglabilă pe lungimea |. Acţionarea mecanismului se 
face cu ajutorul unui excentric E, avînd o mişcare de rotaţie œ. 

În figura 13.4, b acţionarea mecanismului se face cu ajutorul camei K 
care acționează asupra braţului B şi acesta acţionează brațul elichetului 
prin tija 7. Contactul braţului B cu cama K este asigurat de resortul R. 
Reglajul mai precis, în acest caz, se asigură cu ajutorul opritorilor O, şi 03. 
Astfel, opritorul 0, scoate clichetul din dinții roții la cursa activă, iar 
opritorul 0. limitează mărimea, cursei de retragere a clichetului. Cu ajutorul 
acestor opritoare, unghiul æ, poate fi reglat pînă la lipsa de contact între 
clichet şi roată, adică a, = 0 şi, deci, avans nul. 

Un alt sistem acţionat hidraulic este prezentat în figura 13.4, c, care 
prin acţiunea uleiului transmis în dreapta pistonului P, braţul portelichet 
se deplasează spre stinga, pînă la opritorul O. Distanţa l, reglabilă prin 
şurubul opritor, determină mărimea unghiului a«s. 

Unghiul «, se mai poate regla şi prin intermediul unui scut S (fig. 
13.4, d). El acoperă un număr oarecare de dinți ai roții de clichet, asigu- 
rînd rotirea roții de clichet cu unghiul o, dorit, pentru o oscilare a braţului 
portelichet de un unghi f constant. Scutul este fixat în poziţiile 7, 2... 
permițind. astfel elichetului să antreneze un număr corespunzător de 
dinţi ai roții de clichet. 
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Mai rar se utilizează şi 
mecanisme cu roţi de clichet 
avînd dantura interioară, unul 
dintre acestea fiind cel din 
figura 13.4, e. 

Avansurile mici necesare 
unor mașini de rectificat, nu 
se pot obține cu ajutorul me- 
canismelor cu un singur cli- 
chet. Deoarece acestea, din 
motive, funcţionale şi con- 
structive au posibilităţi limi- 
tate de a regla unghiul a, la 
valori suficient de mici. 


La un mecanism cu cli- 
chet se pot scrie relaţiile : 


în care : 
©”, reprezintă unghiul cores- 
punzător roti- 
rii clichetului 
peste z; dinţi; 
rA — numărul de 
dinți ai roții 
de clichet ; 
s — avansul ; 
— pasul şurubu- 
Fig. 13.4. Mecanisme cu clichet. lui mecanismu- 
lui de avans. 
Din relaţia precedentă, se pot determina diferitele elemente de con- 
strucţie şi de reglare necesară, adică : 


ae A tă j 23 À LA 
z = — 3 = —— i 

i 2 360° 

Obținerea unor avansuri mici, prin micşorarea pasului şurubului 
mecanismului de avans, este limitată din considerente de rezistență şi de 
uzură. 


Micşorarea avansului, prin mărirea numărului de dinţi 2, a roții de 
clichet (menţinînd acelaşi diametru pentru roată), este condiționată de 
rezistența la rupere a dintelui roții de clichet. Pe de altă parte, mărimea 
numărului de dinţi la roata, de clichet, menţinînd o grosime corespunzătoare 
pentru dinte şi, deci, mărind diametrul roții, nu conduce la dimensiuni 
raţionale pentru roata de clichet. 


De pildă, o roată de clichet cu un diametru de 400 mm şi modulul 1mm 
va avea 400 de dinţi. Dacă pasul şurubului mecanismului de avans este 
p = 3 mm, atunci avansul minim, corespunzător lui fuma = l, va îi: 
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Smin =0,0075 mm. Avansul minim obținut, în acest caz, nu satisface cerințele 
maşinilor de rectificat, deoarece mărimea avansului la aceste mașini are 
valoarea de 0,002. ..0,0025 mm. Pentru. micşorarea avansului se utilizează 
mai mulţi elicheţi (fig. 13.5) dispuşi în aşa fel pe periferia roții, încît roata 
să poată fi rotită cu un unghi æ, mai mic decit pasul unghiular y., cores- 
punzător unui dinte, adică să se micşoreze valoarea lui Zzmın Sub un dinte. 

Avansul realizat pe un ciclu tehnologic fiind, în general, constant, 
pasul unghiular y, este divizat în părți egale pe numărul » al clicheţilor, 
adică : 


Os = 
n 
Realizarea constructivă a mecanismului se poate face dispunînd 
clicheții în acelaşi pas unghiular (fig. 13.5, a) sau în poziție simetrică pe 
periferia roții (fig. 13.5, b). 


Fig. 13.5. Mecanisme cu trei cli- Fig. 13.6. Mecanism cu 
cheți. doi clicheți. 


Pentru cazul din urmă, în condiția realizării unui avans constant pe 
ciclul tehnologic, unghiul dintre clicheții è se determină astfel : 


è = kye 2 = +) Yo 
n n 
unde k reprezintă un număr întreg. 
Din punct de vedere constructiv, soluția din figura 13.5, b este mai 


preferată decît soluţia din figura 13.5, a care practic este mai dificil de 
realizat. 
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Numărul maxim de clicheţi na utilizat mai frecvent, este trei. 
Reluiînd exemplul considerat anterior, în cazul utilizării a trei clicheţi, 
avansul minim va fi de trei ori mai mic, adică : 


pe 8 1 
n*2, 400 3 
valoare care satisface cerințele unei mașini de rectificat. 

Pentru mărirea productivității, uneori, se pune problema realizării 
unor avansuri maxime cu mecanismele cu clichet. Aceste avansuri corespund 
unor valori pentru unghiul «,—= 90°. ..100°, frecvent însă a, < 45. 

Un exemplu constructiv de mecanism cu doi clicheți este prezentat 
în figura 13.6. La acest mecanism prin acționarea braţului B într-un sens, 
şi celălalt sens, se obține la roata de clichet, R, o rotire de unghi y,/2. 
Astfel, la o oscilație completă a braţului B prin clicheții 0, şi 02, roata 
R, se roteşte cu un pas unghiular y, 

S 


= 0,0025 mm, 


Smin = 


În figura 13.7, a este schematizat 
un mecanism cu clichet combinat cu 
un mecanism planetar, utilizat pentru 
avansul radial al maşinilor de rectifi- 
= cat rotund. 


Mişcarea oscilatorie a clichetului, 
realizată prin metodele cunoscute, este 
transmisă roții de clichet 1; de aici, 
la şurubul päpuşii portpiatră prin in- 
termediul unui reductor planetar, for- 
mat din roțile dințate satelite 2, şi Zy 
roata 24, fixată de batiul maşinii şi 
roata 22, solidară cu axul I. Mai de- 
parte, prin angrenajul 2,—z; avînd, de 
obicei, raportul de transmitere egal cu 
unitatea, mişcarea se transmite la şu- 
rubul S+. 


Întreg ansamblul mecanismului se 
poate deplasa rapid, după săgeata punc- 
tată, pentru apropierea pietrei S de pie- 
sa de prelucrat P. 

Un asemenea mecanism avînd 2 = 
= 22, Za = 22, 23 = 20 şi z, = 24 dinţi, 


; ag Ps: = 3 mm, 2, = 250, este utilizat la 
Z Ci maşina de rectificat rotund tip 3 250. 
x Cu acestea raportul de transmitere 
r ( al mecanismului reductor planetar va fi : 
c č 21 *2a 22-20 1 
Fig. 13.7. Mecanisme  ombinate cu cli- Ma le T F r 
chet. Za” 24 22 - 24 6 
înlocuind numeric, în cazul 2, min=1 dinte, se obține avansul minim : 
Da . 3x1 1 , 
Smin = i p = —— x— = 0,002 [mm/ciclu 
z, pl 250 6 , [ | ], 
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iar avansul maxim corespunde la Zmar 225, în acest caz va fi Smaz= 0,05 
[mm ciclu ]. 

n cazul cînd clichetul C se scoate din dinții roții şi se roteşte manual 
roata de clichet cu maneta M, la o rotaţie a acesteia (2,= 2, = 250) se 
obţine un avans de 0,5 mm/rotajţie. 

Dacă tamburul roții de mină M se va grada în 250 de părţi, corespun- 
zător numărului de dinţi £,, atunci pentru fiecare gradaţie se va obţine 
un avans radial de 0,002 mm/ciclu. | 

O altă construcţie de mecanism cu clichet combinat este şi aceea din 
figura 13.7, b, unde s-a combinat un mecanism cu doi clicheţi, cu uh meca- 
nism cu roţi dințate, avînd rolul de mecanism inversor ; putind să fie şi 
reductor în acelaşi timp. Combinarea acestor mecanisme s-a făcut cu 
scopul de a asigura relizarea unghiului «, şi deci a avansului, la ambele 
curse ale braţului B. Astfel, la cursa marcată cu săgeată plină, elichetul 4 
acţionat prin roţile dinţate 2, —23—2, se va retrage, iar clichetul 2 acţionat 
prin roţile dinţate 2, —Z2 va daroţii o rotire de unghi a;. Mişcînd de această, 
dată, braţul B după săgeata punctată, clichetul 4 va realiza rotirea roții 
de clichet R, cu unghiul «, prin roţile dinţate 2, —23—2 (deoarece roata Z, 
angrepează cu 2, și 2, în acelaşi timp, după cum rezultă şi din schița 
desfăşurată a mecanismului din fig. 13.7, e), iar clichetul 2 se va retrage 
datorită mişcării, de sens invers cazului precedent, primită prin angrenajul 
21 —Ba. 
La acest mecanism se remarcă cîteva caracteristici calitative față de 
precedentele. Se menţionează posibilitatea de a realiza avansuri mici, 
prin dispunerea clicheţilor 2 şi 4 în mod corespunzător sau prin utilizarea 
unui raport de transmitere reductor la angrenajele respective. De asemenea, 
are o productivitate ridicată, putînd să asigure avansul periodic în cazul 
unor cicluri tehnologice rapide, deoarece unghiul æ, se realizează la ambele 
curse ale braţului B şi cursa de retragere aunui clichet se suprapune cu 
cursa activă a celuilalt. 


Capitolu! 14 
MECANISME PENTRU INVERSAREA SENSULUI DE MIȘCARE 


Inversoarele mecanice se prezintă în numeroase tipuri constructive, 
fiind de obicei destul de simple, avînd o largă aplicabilitate în construcţia 
de maşini-unelte. Astfel, se disting mecanisme inversoare : 

— cu transmisii cu curele sau cu lanţuri; 

— cu roți dințate cilindrice rabatabile, baladoare şi cu roţi dinţate 
cilindrice şi cuplaje ; 

— cu roţi dinţate conice; 

— cu roţi dinţate elicoidale melcate ; 

— speciale. 


14.1. MECANISME INVERSOARE CU TRANSMISI! 
CU CURELE SAU CU LANȚURI! 


Mişcarea de rotație a arborelui conducător I (fig. 14.1) de sens unic, 
se transmite la arborele condus JI printr-o curea dreaptă sau încrucișată 
(fig. 14.1, a). Prin cuplarea cuplajului K la dreapta sau la stînga, se obține 
la arborele JI o mişcare de un sens primită prin cureaua dreaptă și, respectiv 
de celălalt sens pentru cureaua din stinga încrucişată. 

Sistemul de inversare prin încrucişarea curelei nu este suficient de 
avantajos, datorită faptului că cureaua încrucișată se uzează prematur. 
De aceea, sînt utilizate şi alte sisteme, cum ar fi sistemul cu arbore inter- 
mediar (fig. 14.1, b), care înlătură dezavantajul amintit, dar prezintă o 
construcție mecanică mai complicată, avind arborele I’ în plus cu două roţi. 

Realizarea unei construcţii raţionale a mecanismelor inversoare de 
acest tip, se poate obţine dacă pentru montarea cuplajelor pe arborele 
condus sau conducător se va ţine seama că roţile de pe arborele condus au 
sensuri de rotaţie diferite şi se rotesc continuu, fiind libere pe arbore. 
Dacă momentele de inerție ale roților de curea sînt mai mari decît momentul 
de inerție al cuplajului, este rațional ca cuplajul să fie montat pe arborele 
condus, deoarece acesta îşi schimbă prin cuplare sensul de rotaţie. La 
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montarea cuplajului se va mai urmări ca 
diferențele între turaţiile celor două roți 
de pe axul condus să nu fie prea mari, 
pentru a evita uzurile prea mari ale su- 
prafeţelor de fricțiune ale cuplajelor. 

Datorită spaţiului relativ mare pe 
care-l ocupă aceste inversoare, precum 
şi a dezavantajelor care caracterizează, 
în general, transmisiile cu curele, utili- 
zarea lor este restrinsă în construcţia 
maşinilor-unelte. 

Inversoarele cu lanţuri sînt întrebu- 
ințate şi mai puţin decit inversoarele cu 
curele, pentru că acestea se construiesc 
doar în varianta cu arbore intermediar ; 
încrucișarea lanțurilor nefiind posibilă. 

Totuşi inversoarele cu lanț au avanta- 
jul că pot fi montate în interiorul maşinii, 
nefiind necesară protecţia contra juleiu- 
lui, ca în cazul curelelor; ocupînd şi un 
spațiu mai mic decît acestea. 

Zgomotul puternic produs în func- b 


ţionare, precum şi transmiterea mişcării Fig. 14.1. Mecanisme inversoare cu 
cu şocuri, limitează aplicabilitatea lor. curele. 


14.2. MECANISME INVERSOARE CU ROȚI DINȚATE CILINDRICE 


În figura 14.2, a, b şi c sint prezentate tipurile mai frecvente de mec a 
nisme inversoare cu roți dințate cilindrice rabatabile. În primul caz, 
maneta M are un braț cu o roată dințată intermediară z6 care poate oscila 
în jurul axului roții conduse 22. Cuplind maneta M în direcţia săgeţii 
marcate cu linie plină, roata 2, conducătoare va angrena cu 2, şi va roti 
pe 2, într-un sens. Pentru a doua poziţie a manetei M, mișcarea se transmite 
acum de la 2, prin Zo Zo la 22, asigurînd acesteia un alt sens de rotaţie, 

Tipul b este asemănător cu primul tip ca număr de roţi. Deosebirea 
lor, constă în faptul, că la tipul b ambele roţi intermediare zo şi zo sînt 
montate pe braţul oscilant al manetei M. La o poziţie a manetei M se 
interpune între z; şi 22 o singură roată intermediară z, (poziția marcată 
cu săgeata din linie plină), iar la poziţia a doua (marcată cu săgeată punc- 
tată), se interpun ambele roți intermediare 2, şi 20 între zı şi Zz. 

Faţă de prima soluţie, cea de a doua prezintă inconvenientul că 
are roțile intermediare 2, și 2 fixate pe braţul manetei M, care nu asigură, 
de obicei, o fixare prea sigură. 

În sfîrşit, tipul c are trei roți intermediare z, 25 şi 2 fixate pe braţul 
oscilant al manetei M, care se interpun între roata conducătoare 2, şi 
cea condusă 22. Astfel, lao poziţie a manetei M, se interpune între z şi z, 
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roata intermediară 2, asigurînd un sens de rotaţie, iar la cea de a doua 
poziţie a manetei M, se interpun între z) şi z, celelalte două roți intermediare 
Zo Si 20, asigurînd celălalt sens de rotaţie. Mecanismul, în acest caz, este 
şi mai puţin rigid decit precedentul. 


Za 


h i 
Fig. 14.2. Mecanisme inversoare cu roți dințate cilindrice. 


La aceste mecanisme se mai poate constata că roata intermediară 
ce angrenează cu roțile 2, şi 22, care au poziţii fixe, are tendinţa fie să 
depărteze roţile z, şi 2, fie să iasă din angrenare, mai ales în cazul unei 
fixări nesigure a manetei M. De aceea, roţile intermediare rabatabile se 
vor uza foarte repede. 

Deficienţele precizate mai sus au restrîns mult aplicabilitatea acestor 
mecanisme în construcțiile moderne de mașini-unelte. 
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Schimbarea sensului de rotaţie, între doi arbori paraleli, se realizează 
în numeroase cazuri cu ajutorul mecanismelor inversoare cu roţi dințate 
baladoare (fig. 14.2, d, e.şi f). Aceste mecanisme sînt realizate într-o mare 
varietate de tipuri constructive. Funcţional însă ele sînt asemănătoare, 
avînd, în construcția lor una, două sau mai multe roţi dinţate intermediare, 
care fiind în număr impar asigură roții conduse același sens cu roata 
conducătoare, iar cînd se interpun între roata conducătoare şi cea condusă 
un număr par de roţi dinţate întermediare, atunci sensul de rotație obţinut 
va, fi invers față de cel al roții conducătoare. 

Cele mai reprezentative tipuri de mecanisme inversoare cu roți dințate 
baladoare au o singură roată intermediară (fig. 14.2, d, e şi f), care poate 
îi de construcţie normală, ca în cazul d, lată în cazul e sau în trepte la 
tipul f. Pe arborele conducător I sînt montate fix roțile conducătoare 
2, Şi 22 (fig. 14.2, d şi f) sau o roată cu lăţimea dublă 2b (b fiind lăţimea 
unei roţi normale utilizate în schema mecanismului) în cazul e, care conduce 
la reducerea lăţimii constructive a mecanismului, de la 4b (fig. 14.2, d şif) 
la 3b (fig. 14.2, e). Arborele intermediar O, cu roţile z, (fig. 14.2, d şi e) 
Sau Zy ŞI 2o2 (fig. 14.2, f) cu scopul de realiza pe lîngă inversarea turaţiei şi 
o reducere a acesteia, are roțile montate liber pe el şi o poziţie corespun- 
zătoare în spaţiu, încît roata baladoare z, să poată angrena, prin depla- 
sare în poziţia punctată (fig. 14.2, d) pe arborele condus TI, cu roata 
conducătoare 22. Mişcarea într-un sens este primită de arborele condus TI 
cu roţi baladoare bloc (fig. 14.2, d) sau singulare (fig. 14.2, e şi f), prin 
roţile intermediare şi respectiv, în celălalt sens, prin angrenarea directă a 
roţilor baladoare de pe axul II cu roţi corespunzătoare fixe, de pe axul I. 
Sensurile astfel obţinute sînt marcate pe schemele cu roțile în acţiune prin 
săgeți pline într-un sens şi punctate în celălalt sens. 

Inversoarele de tipul e au însă un inconvenient, prin faptul căroata 
Zə nu are o poziție neutră. Comenzile sale trebuie să exeludă posibilitatea 
ca roata 2 să angreneze simultan cu 2, şi 22. 

Schemele constructive ale acestor inversoare sînt în genere simple, 
robuste dar au dezavantajul că nu pot fi cuplate decit în repaos. 

Roţile dințate baladoare din mecanismele inversoare precedente pot 
fi înlocuite cu roţi dințate simple, montate liber pe arborele condus TI 
(fig. 14.2, g, h şi i) şi comandate cu ajutorul cuplajelor. Aşadar aceste 
mecanisme, spre deosebire de mecanismele inversoare cu roți dinţate 
baladoare, pot fi cuplate şi în timpul mersului, dacă se utilizează cuplaje 
de fricţiune. 

Sistemul funcţional al mecanismelor inversoare cu cuplaje este ase- 
mănător cu al celor de mai înainte, avind utilizări adecvate, potrivit cu 
caracteristicile de care dispun. Astfel, aceste mecanisme se întrebuințează 
la mecanismele de avansuri de la stringurile normale, strungurile carusel 
şi de la maşinile de frezat. Utilizîndu-se în aceste cazuri chiar cuplaje cu 
gheare, deoarece vitezele de avansuri sînt mici şi ca urmare forţele de 
inerție ale maselor în mişcare sînt mici, dînd posibilitatea ca cuplarea să se 
facă în stare de repaos sau cînd mecanismul este antrenat într-o mișcare 
de rotație foarte înceată. În consecinţă, pierderile de timp pentru aştep- 
tarea opririi se reduc. 
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În condiţiile schimbării sensului de rotație a arborilor principali, 
cu turaţii mari, se utilizează de obicei mecanisme cu cuplaje de fricţiune, 
mai ales în cazul momentelor de torsiune transmise nu prea mari. 


Fig. 14.3. Mecanisme inver- 


soare cu roți 


dințate conice. 


Momentele de inerție ale maselor cuplajelor 
cu fricţiune sînt însă mai mari ca ale roților 
dinţate şi de aceea, se recomandă ca cuplajele 
să fie montate pe axul conducător. Un astfel 
de exemplu se dă în figura 14.2,h. $ 

La aceste mecanisme există dezavantajul 
că roțile, în general, sînt tot timpul în angre- 
nare, chiar dacă transmit sau nu moment. 

Cuplajele cu ghiare avînd momente de iner- 
ție mai mici decît ale roților dinţate cu care se 
cuplează, este rațional ca acestea să se monteze 
pe arborele condus TI, ca în fig. 14,2, g şi i. 

Dispunerea cuplajelor, conform celor de 
mai sus, se justifică prin faptul că masa cea 
mai mare, avînd deci momentul de inerție mai 
mare, trebuie să fie în mişcare. Această masă 
mare, prin cuplare poate mai uşor să antreneze 
o masă mai mică, evitind în acelaşi timp şi uzu- 
ra accentuată a cuplajului, ce s-ar produce dacă, 
o masă mai mică ar fi în mișcare şi ar trebui 
să antreneze, prin cuplare, o masă mai mare. 


14.3. MECANISME INVERSOARE CU ROŢI 
DINȚATE CONICE 


Numeroase maşini-unelte au în schema lor 
cinematică arbori încrucişaţi între care se trans- 
mite o mişcare de rotaţie. Inversarea mişcării 
în aceste cazuri se face cu mai multe tipuri 
de mecanisme cu roţi dințate conice (fig. 14.3). 

Funcționarea lor fiind simplă rezultă din 
studiul figurilor respective, unde s-a marcat cu 
săgeți pline mişcările pentru un sens şi cu sä- 
geți punctate mişcările pentru celălalt sens. 
Aceste mecanisme au avantajul că pot trans- 
mite mişcarea de la axul conducător la cel con- 
dus pentru poziții unghiulare diferite ale aces- 
tora, cum este cazul în figura 14:3, b. De ase- 
menea, pot realiza turații de mărime diferită 
pentru cele două sensuri (fig. 14.3, b, c şi d). 

Dezavantajul lor este acela că au dimen- 
siuni relativ mari în cazul transmiterii unor 
puteri mari, iar zgomotul produs este mai 
pronunțat decit la cele studiate anterior. 
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Tehnologic angrenajele conice se realizează mai greu şi la precizie 
mai scăzută decît angrenajele cilindrice şi, de aceea, se preferă utilizarea, 
inversoarelor cu roţi dințate cilindrice atunci cînd aceasta este posibil. 


14.4. MECANISME INVERSOARE SPECIALE : 


Principial un mecanism inversor special cu roți elicoidale melcate 
arată ca în figura 14.4. El este alcătuit din două angrenaje meleate M,— 
cu melcul pe dreapta şi M,—cu mecul pe stînga— De la axul conducător I 


Fig. 14.4. Mecanism inversor cu 
două angrenaje elicoidale melcate 
și cuplaje de fricţiune. 


mişcarea se transmite la axul condus JI prin cuplajele conice de îricțiune 
C, sau 0, ; obţinîndu-se astfel, la axul II, un sens şi respectiv celălalt sens. 
Utilizarea acestui tip de mecanism inversor nu este răspîndită la maşinile- 
unelte, deoarece are o construcţie complicată şi un gabarit relativ mare. 


Satisfacerea unor cerințe tehnologice din ce în ce mai complexe de 
către maşinile-unelte, a condus la realizarea unor mecanisme inversoare 
speciale (fig. 14.5 şi 14.6). Variantele constructive, mai utilizate, ale 
acestor mecanisme sint obținute cu ajutorul unor piese danturate de o 
formă specială, care, prin combinarea unor danturi interioare cu altele 
exterioare, asigură inversarea sensului de mişcare. Asemenea mecanisme 
servesc la inversarea atît a mişcării de rotaţie (fig. 14.5, a şi 14.6) cît şi 
mişcării de translație (fig. 14.5, b şi c). 

Inversarea sensului de mişcare se produce prin angrenarea pinionului z 
(fig. 14.6), care primeşte mișcarea de rotaţie prin angrenajele a—b şi 
c—d, de la arborele conducător I. În timpul angrenării pinionului z, 
cu dantura interioară z, se asigură la arborele condus II, prin pinionul z, 
un sens de mişcare, în timp ce la angrenarea pinionului 2 cu dantura 
exterioară 23, se asigură un alt sens de rotaţie pinionului 2, şi, deci, arborelui 
condus II. Dantura 2, care leagă dantura interioară cu cea exterioară are 
rolul de a plasa pinionul de pe o dantură pe alta, realizind în acelaşi timp 
oprirea mişcării într-un sens, schimbarea sensului, precum şi începerea 
mişcării în celălalt sens. 


Mecanismele inversoare speciale, pentru inversarea sensului de rotaţie, 
se construiesc ca în figura 14.5, a şi 14.6, care se deosebesc între ele, prin 
faptul că dantura 2, (fig. 14.5, a) este exterioară și 2, interioară, pe cînd, 
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Fig. 14.5. Tipuri constructive de Fig. 14.6. Schema cinematică a unui mecanism in- 
mecanisme inversoare speciale. Versor special. 


în celălalt caz, figura 14.6, dantura z; este interioară şi 2, exterioară. Deoa- 
rece dantura 2 se execută pe un diametru mai mic decit 2,, tipul din figura, 
14.5, a este preferat în cazul unor diametre suficient de mari ale piesei 
speciale, în timp ce tipul din figura 14.6 se preferă în cazul diametrelor mai 
mici, deoarece, în acest caz 2, este executată pe un diametru exterior. 

În mod analog pentru cele din figura 14.5, a şi b dantura poate fi 
exterioară sau interioară, după cum dimensiunile piesei speciale sînt mai 
mici sau mai mari. 

Un mecanism, ca cel din figura 14.6, este folosit la maşinile unelte de 
prelucrat danturile conice în arc de cerc, tip 528 (URSS). În general aceste 
inversoare sînt utilizate la maşinile de danturat. 


Capitolul 15 
MECANISME PENTRU ÎNSUMAREA MIŞCĂRILOR 


Însumarea mişcărilor apare ca necesară în construcţia mașinilor- 
unelte, pentru realizarea unor operații specifice cum ar fi : la prelucrarea 
suprafeţelor elicoidale, la realizarea divizării diferențiale, la detalonarea 
sculelor, la prelucrarea suprafeţelor complexe etc. 

În anumite cazuri organele de execuţie ale maşinilor-unelte pot primi 
mişcarea de la două motoare sau de la două organe ale maşinii aflate în 
mişcare, prin intermediul unor mecanisme de însumare a mişcărilor. 

Însumarea mişcărilor se utilizează, de asemenea, pentru obţinerea 
unor mişcări discontinue cu curse de lucru și curse de gol pentru înapoierea 
în poziţia de lucru cu viteze mari, cu scopul de a mări productivitatea, 
prelucrării. 

În figura 15.1 sînt schematizate mecanismele pentru însumarea miş- 
cărilor utilizate mai frecvent la maşinile-unelte. Astfel, în cazul unor 
mişcări complexe se utilizează mecanisme pentru însumarea mişcărilor 
de tip diferenţial sau planetar (fig. 15.1, a, b, c şi d). Diferența dintre meca- 
nismul diferenţial şi cel planetar constă în faptul că mecanismul dife- 
rențial are cîteva grade de mobilitate, în timp ce mecanismul planetar are 
un singur grad de mobilitate. La mașinile-unelte obișnuite, ca mecanisme 
pentru însumarea mişcărilor se folosesc mecanisme cu roți dintate (fig. 15.1, 
f, 9, h şi î), uneori mecanisme cu gurub piuliţă (fig. 15.1, j şi k) sau combinaţii 
de mecanisme (fig. 15.1, e). 

Pentru însumarea mişcărilor cu ajutorul roţilor dințate cilindrice se 
utilizează transmisia planetară obişnuită (fig. 15.1, a), la care roata zı 
se roteşte cu turația n, iar roata z, primeşte o mişcare compusă, din 
mişcarea de rotaţie primită de la roata 2, şi din mișcarea primită de la 
brațul mobil B, se mărime ng. 

Mişcarea rezultantă n, poate fi determinată din relaţia care există 
între turajţiile n, şi Ng. Astfel, după cum este cunoscut din teoria mecanis- 
melor, mişcarea relativă a elementelor mobile, 2,, 22 şi B, nu se va modifica 
dacă se comunică întregului mecanism o rotaţie suplimentară în jurul 
axei roții 2, de mărime ng şi de sens opus celei din figura 15.1, a. În acest 
caz, mecanismul se reduce la un mecanism obişnuit cu axe fixe al cărei 
elemente au următoarele turaţii : 


n? = Mm — ne; NÈ ha — ha 
unde s-a notat cu në turația roții 2, după imobilizarea brațului B prin 
imprimarea mişcării inverse de mărime — ng, iar nf turația roții 22 în 
aceeaşi situație. 


Fig. 15.1. Mecanisme pentru însumarea mișcărilor. 


Raportul de transfer conform celor cunoscute va fi : 


B 
p nE n — ng a, 
lena = 

LUI nı — ng 22 


în care semnul minus al raportului 2,/2> arată că acestea au sensuri diferite 
de rotație, iar notația ifẹ, precizează că s-a fixat braţul B. 
Explicitind din relația precedentă turaţia n, se obţine : 


2 2 
ng = m(1 taje n +. 
Z2 22 
Adesea la maşinile-unelte se folosesc mecanisme pentru însumarea 


mişcărilor de tip diferenţial cu roți dințate conice (fig. 15.1, b şi c). Con- 
structiv, aceste mecanisme difră între ele, prin faptul că la tipul b braţul B 
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este independent, pe cînd la timpul c, braţul B este legat de corpul dife- 
rențialului. 

Dacă roţile 2; şi z, au acelaşi număr de dinţi, atunci raportul de trans- 
mitere al unui astfel de diirenţial, în cazul cînd roțile 2, și 2, se rotesc în 
sensuri diferite (adică raportul de transmitere este negativ), va fi: 

ny — n 
DRS 
nı a, Ng 
de unde : 
Na = 2ng —— nje 


Considerînd ca element de ieșire altul decit n., atunci se pot găsi şi 
alte legi de însumare ce pot fi obținute cu mecanismele diferențiale cu 
roți conice. 

Un exemplu aplicativ de mecanism planetar este cel din figura 15.1, d, 
utilizat la maşina de rectificat dantură model 5 831 (URSS), sau la maşinile 
de tip Niles. 

Raportul de transmitere al acestui mecanism, pentru cazul cînd bratul 
B (corpul mecanismului) este oprit prin procedeul cunoscut, se determină, 
astfel : 


PaT eL B RES PRELA 22, 

în care + if este raportul de transmitere al mecanismului cu rațul B 
oprit prin imprimarea mişcării — ng. În acest caz, dacă elementul de intrare 
și elementul de ieşire se vor roti în același sens, raportul i£, se ia cu semnul 
plus, iar în cazul rotirii în sensuri opuse, cu semnul minus. 

Din relaţia precedentă, dacă se consideră acelaşi sens de rotaţie, se 
obţine : j 


ha = 
Mecanismul de însumarea mişcărilor prezentat în figura 15.1, e este 


analog cu precedentele şi deci raportul său de transmitere, în cazul 2= Za 
este : 


unde turația n, este obținută din turaţia ng prin cîteva grupe de angre- 
naje, astfel : 

n a ece k a-c-lh 

RT m ng — s 

Ng b d 2 b-d-2 
în care a, b, c, dşi 2 sînt numerele de dinţi ale roților respective, iar k 
este numărul de începuturi ale şurubului-melc. 
„___ Dacă se înlocuieşte n, cu valoarea sa în relația raportului de transmitere 
45, se obţine: 

no T ng 


a ce k 
ng| —:—:— — i1 
„| b d 2 ) 


de unde pentru acelaşi sens de mişcare : 
a c k 


iar pentru sensuri diferite, cînd semnul|îin membrul al doilea este minus, 


ha va fi: 
a c k 
Ng = ng| 2 ——-——]: 
z „| b d F 


În figura 15.1, f este schematizat mecanismul pentru însumarea 
mişcărilor, utilizat la unele maşini-unelte pentru prelucrarea roților din- 
tate conice. Turajţia n, se obține prin însumarea algebrică a turaţiilor n, 
ale axului melcului și a turației ng aplicată, prin roțile dințate a şi b, axului 
găurit care face corp comun cu carcasa angrenajului melcat şi cu axul 
melcului. 

Cu notaţiile din figură, turatia n, se determină astfel : 


Na = Nk nı 


În cazul transmisiei cu roți dințate cilindrice cu dinţi înclinați (fig. 
15.1, g), roata dințată z, se roteşte cu turatia n, şi concomitent execută o 
deplasare axială de mărime L. Aceste mişcări conduc la o turație pentru 


roata 2, dată de relaţia : 


Za OTE hp" 22 


în care: ß reprezintă unghiul de înclinare al danturii ; 
m,  — modulul frontal. 

Ca mecanism pentru însumarea mişcărilor se utilizează şi transmisia 
cu pinion şi cremalieră (fig. 15.1, h). Cremaliera şi pinionul primese miş- 
cările rectilinii L, și L», care imprimă pinionului o mişcare însumată dată 
de relația : 

PENE (+n) 
T-M 2 
în care se consideră semnul minus pentru acelaşi sens de deplasare a pinio- 
nului și cremalierei şi semnul plus pentru sensuri diferite. 

Dacă melcului (fig. 15.1, i) i se imprimă o mișcare de rotaţie şi în acelaşi 
timp face și o deplasare axială de mărime L,, la roata melcată z se va 
obţine o mişcare însumată n, dată de formula : 

Na = KEA 4 E e 3 
2 Tm 
unde: k reprezintă numărul de începuturi ale şurubului; 
2— numărul de dinţi ai roții melcate; 
m — modulul. Semnul plus sau minus se consideră după cum L, 
are sensul turației n, saa nu. 

La mecanismul din figura 15.1, j, de tip şurub-piuliţă, mişcarea însu- 

mată este o mişcare de translație cu viteza w, obținută prin rotirea conco- 
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mitentă atît a şurubului, cât şi a piuliței prin angrenajul 21, 22. Un astfel 
de mecanism este utilizat la unele strunguri pentru filetare. 

Cu notaţiile din figură se poate scrie relaţia ce determină deplasarea 
L, astfel : 

L, = m: P E ng P. 

Mecanismul din figura 15.1, F este similar cu precedentul. În acest 
caz piulița primeşte de la motorul M mişcarea cu viteza w= n.p kjz 
şi odată cu aceasta prin linealul fixat la un unghi «æ față de direcția de 
deplasare a piuliței, imprimă cremalierei transversale o mișcare rectilinie 
care roteşte pinionul 2, fixat cu piuliţa şi deplasează piulița cu viteza 


y- tea. . Et murata SĂ : 
= LIBE. Cu acestea viteza mişcării însumate va fi : 
Temz 


de unde rezultă turația de lucru : 
k tg a 
+ S 


. 


Niz = ni’ 

2 TMZ 
În figura 15.1, Z se dă schema unui mecanism pentru însumarea 
mişcărilor, utilizat la maşinile-unelte de mortezat roți dințate. Pe baza 
schemei mecanismului se poate scrie expresia mişcării însumate na, astfel : 


Na == Ni + E 
Pe 

în care: P, reprezintă pasul camei C; 
æ — deplasarea axială a sculei sau camei. 
Un mecanism pentru în- 
sumarea mişcărilor de o con- 
strucție specială este cel din 
figura 15.2, utilizat la maşi- 
na de rectificat dantură, de 
tip Maag. Funcţional acest 
mecanism seamănă cu me- 
canismul pinion-cremalieră 
(fig. 15.1, h). Transmisia cu 
pinion-cremalieră este înlo- 
cuită aici de tamburul T pre- 
văzut cu benzile metalice B, 
și Ba fixate pe el. Capetele 
acestor benzi sînt fixate pe 
cadrul C. Cînd suportul cu 
roata de prelucrat se depla- 
sează cu mărimea L,, atunci 
tamburul T fixat rigid pe 
axul semifabricatului P va 


în rapor = F : i 
rula n apo t cu banda, TO Fig. 15.2. Mecanism special pentru însumarea miş- 
tind semifabricatul cu mări- cărilor. 
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mea Lar: Dr, Dr fiind diametrul tamburului. Prin deplasarea L, se ac- 
ționează şi asupra pîrghiei K, articulară în punctul A, care acţionează 
cadrul C cu mişcare rectilinie de mărime L,, în sens invers mișcării Lə. 
Prin mişcarea L tamburul T primeşte astfel o mişcare de rotaţie suplimen- 
tară, de mărime L,/r Da. 

Mişcarea de rotaţie însumată n se poate determina, deci, cu relația : 


AN 
T Dr 


Datorită acestui mecanism de însumare se micşorează numărul de 
tamburi schimbabili T, prin aceea că, reglind convenabil brațele œ şi y 
ale pîrghiei k se pot obţine mărimi diferite pentru L, deci, pentru Np- 

Dacă pirghia K nu există, raza tamburului trebuie să fie egală cu 
raza cercului de bază a roții de prelucrat şi deci Rr= R,. Raza cercului 
de bază al piesei de prelucrat este dată de relația : 


Na = 


mz 
R, = Rz’ G08 a = — Cos a; 
2 


în care: m este modulul roții; 
2 — numărul de dinți ai roții; 
a— unghiul de angrenare de referinţă. 

Din relaţia precedentă rezultă că raza cercului de bază al roții de 
prelucrat este funcţie de trei mărimi diferite m, z şi a, care implică 
existenţa unui număr mare de tamburi la maşină. 

Cu ajutorul pîrghiei k se obţine o rulare cu alunecare a tamburului 
T şi o rulare fără alunecare a cercului de bază a roții, în cazul cînd Ry + Ri 

Viteza v, de rulare a roții de prelucrat pe dreapta D, rezultă din însu- 
marea vitezei de rulare a tamburului cu benzi şi viteza, suplimentară vy 
imprimată cadrului C, astfel : 

Va = Br’ Op + vy 
unde viteza v, se determină cu relația : 
Vy = D pe Ra + T 
y y 
astfel că: 


Va = Or ` Ry = Er’ or T By Ors 
şi: 
R, = Rr ( d =) , 
i y 
adică prin variația corespunzătoare a lungimii brațelor z şi y cu un 


singur tambur de rază Ry se pot realiza roţi cu raza cercului de bază R, 
diferită de raza tamburului Fy. 


Capitolul 16 
MECANISME PENTRU COMANDA MAȘINILOR-UNELTE 


16.1. RANDAMENTUL TEHNOLOGIC AL MAŞINILOR-UNELTE 


Productivitatea unei mașini-unelte se determină cu relația cunoscută : 


EE. RE AR 
T tas + la 
în care: T este timpul total pentru prelucrarea unei piese ; 
la, — timpul pentru aşchierea adaosului de prelucrare al piesei ; 
i, — timpul auxiliar. Acesta din urmă este determinat de 


suma următoare : 
la = în + tp + tma + ts + im + to 
în care: t, este timpul pentru fixarea piesei sau alimentarea maşinii; 


4 — timpul pentru pornirea maşinii; 

tma — timpul pentru manipularea şi apropierea sculelor de piesă ; 

ts — timpul pentru schimbări de viteze şi avansuri; 

tme — timpulpentru manipulare și îndepărtarea sculelor de la 
piesă ; 

lo — timpal pentru oprirea maşinii. 


Reluînd expresia productivității şi presupunînd o maşină ideală avînd 
a = 0 şi T = ta, productivitatea devine: 


Qı Ea E. = k, 
las 
în care coeficientul k reprezintă productivitatea tehnologică a maşinii. 
Aceasta este o productivitate ideală, deoarece nu există o maşină care să 
poată prelucra o piesă în condiția te = 0. 
Împărțind expresia productivității atît la numărător cît şi la numitor 
prin ta se obţine: 


k 
= =k 
tSo A 
unde exprsia : 
— 1! a A RI 
ee yF g Y 


se defineşte ca randament tehnologic al maşinii. 
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Valoarea randamentului tehnologic variază în limitele 0 < n <1 
şi depinde de productivitatea ideală sau de raportul ts/tas, în sensul că, 
cu cit timpul de aşchiere tas este mai mare şi timpul auxiliar t, este mai 
mic, termenul 1-+ k't, va fi mai mic şi deci randamentul tehnologie 
mare. 

În consecință, pentru mărirea productivităţii şi prin urmare a ran- 
damentului tehnologie, trebuie ca timpul auxiliar să fie mic în raport cu 
laş, a cărei valoare se consideră ca economică determinată din considerentele 
teoriei aşchierii. 

Mecanismele de comandă ale mașinilor-unelte, prin funcția lor, pot 
contribui la mărirea productivității maşinilor prin micşorarea timpului 
auxiliar t,- 

'Timpii ce compun mărimea timpului auxiliar depind ca valoare de 
durata realizării unei anumite comenzi. Așadar, creşterea randamentului 
tehnologic al maşinilor-unelte depinde de rapiditatea cu care se realizează, 
comenzile şi, deci, de perfecţionarea continuă a mecanismelor de comandă. 
Printre altele, mecanismele de comandă trebuie să se manipuleze comod 
şi uşor, să fie plasate rațional pe maşina-unealtă, încît muncitorul să le 
perceapă cît mai repede şi să le acţioneze din poziție cît mai comodă. 

Tendinţa actuală de automatizare şi perfecţionare a comenzilor 
maşinilor-unelte este: justificată prin faptul că, în general, actualmente 
timpul auxiliar ocupă o pondere însemnată din timpul total de prelucrare 
a unei piese şi deci constituie rezerva cea mai mare pentru mărirea pro- 
ductivității şi a randamentului tehnologic al maşinilor-unelte. 


16.2. MECANISME PENTRU COMANDA MAȘINILOR-UNELTE 


Mecanismele de comandă sînt, în general, formate din trei tipuri de 
elemente şi anume : elemente de comandă, elemente de transmitere a comenzii 
şi elemente de executie. 

Elementele de comandă pot fi manuale (pirghii, manete, roţi de mină, 
manivele, butoane) sau automate (mecanice, electrice, hidraulice, pneu- 
matice şi combinaţii ale acestora). 

Elementele de transmitere a comenzilor de la elementul de comandă la 
cel de execuţie pot fi cu pirghie, cu cremalieră, cu şurub, cu roţi dinţate, 
cu came etc. 

Elementele de execuţie sînt de obicei piese mecanice (pirghie, piuliţă, 
cremalieră etc.). 

Mecanismele pentru comanda mașinilor-unelte au de obicei următoarele 
sarcini : pornirea şi oprirea maşinii sau numai a unei părți din mașină (a, 
motorului electric, a mecanismului principal, a mecanismului de avans, 
a mecanismelor de comandă, a mecanismelor auxiliare etc.); schimbarea 
vitezelor, ca sens şi mărime, ale diferitelor mecanisme (deplasînd blocuri 
de roţi dințate acționînd asupra unor cuplaje etc.) ; blocarea şi eliberarea 
unor elemente ale maşinii (suporţi, traverse, mese de lucru etc.) ; stringerea 
şi eliberarea piesei sau materialului ce se prelucrează ; stringerea şi schim- 
barea poziției de lucru a sculelor. 
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După numărul elementelor comandate şi după felul comenzii, meca- 
nismele de comandă se pot grupa în mecanisme de comandă individuale 
(fig. 16.1, æ, b şi c) şi mecanisme de comandă multiple (fig. 16.1 d...j). 
Impulsul de comandă poate fi dat individual sau central, astfel se deosebesc 
mecanisme cu comandă individuală şi mecanisme cu comandă centrală. 


Fig. 16.1. Mecanisme pentru comanda mașinilor-unelte, 
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Deplasarea rectilinie a organului comandat (fig. 16.1, a) care poate fi 
o roată dințată baladoare, un cuplaj sau o pană glisantă, se realizează cu 
maneta M, prin intermediul pîrghiei sale. Acest mecanism este dezavanta- 
jos, deoarece maneta M poate fi deplasată incidental, fapt pentru care 
are o utilizare restrinsă,. 


Un mecanism de comandă frecvent folosit în construcţia mecanismelor 
principale ale maşinilor-unelte este cel din figura 16.1, b. Mecanismul are o 
construcție simplă şi o comandă ușoară şi sigură. Soluţia constructivă a 
acestui mecanism prezintă siguranță mai mare, ca precedentul, împotriva 
unor comenzi accidentale. 


Deplasarea pe o distanță mai mare a elementului comandat poate 
fi obţinută cu mecanismul din figura 16.1, c, utilizat şi el frecvent la 
mecanismele principale ale maşinilor-unelte. Prin mişcarea rectilinie a 
cremalierei C în angrenare cu Sp a organului de acţionare se asigură o 
functionare corectă. 


Folosirea comenzilor individuale, în cazul unor cutii de viteze sau de 
avansuri cu un număr mare de trepte de viteze sau de avansuri, ar conduce 
la un număr mare de manete, care nu vor putea fi aranjate raţional pe 
panoul de comandă al maşinii. Pentru uşurarea comenzii şi, deci, pentru 
reducerea timpilor auxiliari se folosesc în aceste cazuri comenzile centra- 
lizate (fig. 16.1, d). Astfel, acest mecanism poate avea 2...3 culise P1.2, 
fiecare culisă putind acționa cîte un bloc de roţi dinţate 7, 2,... Acţionarea 
blocurilor de roți se poate face succesiv sau simultan. Mecanismul este mai 
complicat ca precedentele, dar are o comandă mai simplă şi sigură, prin 
intermediul unei manete unice fixată pe axul discului S, cu cepurile de 
antrenare. Un astfel de mecanism se utilizează la mecanismul principal 
al unor maşini de frezat. 


Mecanismele de comandă cu acţionare multiplă (fig. 16,1, e și f) 
au ca organ de comandă o camă cilindrică C, care poate fi acționată manual 
sau mecanic. Profilurile camelor asigură sincronizarea comenzilor și mări- 
mea deplasărilor elementelor comandate. 


Elementele comandate 7, 2... pot fi aşezate şi în plane diferite. 
Aceste mecanisme sînt în general simple şi au o utilizare mai răspîndită 
la mașinile-unelte automate. 


Comanda mecanismelor poate fi şi cu came-disc (fig. 16.1, g şi h). 
La acestea pe acelaşi ax de comandă se pot fixa două sau mai multe 
came 0,3..., putindu-se obţine schimbarea unui număr de 16, pînă la 
20 de viteze diferite prin baladoarele 7, 2,... 


Mecanismele de comandă se pot realiza şi combinate, cum este cel din 
figura 16.1, i, care are ca organ de comandă o camă C, şi o culisă C. Ele- 
mentele 7 şi 2 sînt comandate prin braţul B, şi culisa C, care primeşte 
mişcarea de comandă, printr-un angrena;j de la axul de comandă al camei C.. 


Un alt mecanism cu comandă centrată este cel din figura 16.1, j, la 
care maneta M poate acționa elementele de execuţie a, b, c şi ca urmare 
organele comandate respective. Maneta M trebuie mai întîi deplasată în 
dreptul baladorului ales (elementele de execuție a, b, c), apoi se execută 
mişcarea de acţionare pentru deplasarea roții dințate în poziția dorită. 
Asemenea mecanisme se întîlnesc în cutiile de viteze şi de avansuri ale 
maşinilor-unelte. Constructiv mecanismele de acest fel sînt prevăzute cu 
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sisteme de blocare, pentru a preîntimpina acţionarea în acelaşi timp a 
două blocuri baladoare. 

În cazul deplasărilor mai mari ale elementelor comandate se utilizează 
mecanismul de comandă din figura 16.1, k, la care roata dințată solida- 
rizată cu maneta M, poate fi rotită de aceasta şi deplasată axial, pentru a 
angrena cu cremalierele C, şi C şi, deci, pentru a comanda consecutiv 
două elemente. 


16.3. MECANISME PENTRU COMANDA MAȘINILOR-UNELTE 
CU PRESELECTARE 


În scopul reducerii timpilor auxiliari, deci pentru a mări randamentul 
tehnologic şi implicit productivitatea, se utilizează la diferite maşini-unelte 
dispozitive de comandă cu preselector. Mecanismele acestea au două 
organe de comandă : un organ preselector, cu ajutorul căruia se alege, în 
timp ce mașina lucrează, poziția pentru viteza următoare şi un organ de 
comandă, cu care se realizează comanda dorită. Mecanismele de comandă 
cu preselectare sînt folosite la mecanismele principale şi la mecanismele de 
avans ale strungurilor-revolver, maşinilor de frezat, maşinilor de găurit 
radiale etc. 

Mecanismul din figura 16.2, a are un organ preselector P, comandat 
de maneta M, şi un organ de comandă M,, complet separat. Prin rotirea 
manetei M, se potrivese canelurile frezate în organul preselector P, în 
faţa tijelor de acţionare, pentru a permite deplasarea organelor dorite. 
Prin acţionarea manetei de comandă M,, tijele de acţionare împing acele 
discuri, cu partea lor plină şi le deplasează. Odată cu acestea sînt deplasate 
şi baladoarele 7, 2,... Discurile preselectorului servesc şi ca elemente de 
blocare pentru acționări nedorite. Acest sistem de comandă poate fi uti- 
lizat la orice mecanism avînd 4, 6 sau 8 trepte de turaţii. 

La mecanismul de comandă cu preselectare din fig. 16.2, b, preselec- 
tarea şi acţionarea se efectuează cu o singură manetă M. Acest sistem este 
deci mai productiv, prin aceea că are o comandă mai simplă. 

Prin rotirea manetei M se execută preselectarea, mişcarea se transmite 
discurilor D; (i= 1,2, 3) prin roţile dințate z; şi 22. Acţionind în jos maneta 
M, prin axul A se acționează asupra discurilor D,;, care comandă furoile 
F şi în continuare pîrghiile P printr-o mişcare oscilatorie comandă blocu- 
rile de roţi dințate 7, 2, 3. Acest mecanism are avantajul că poate acţiona 
un număr mare de blocuri baladoare şi are o construcţie relativ simplă. 

La maşina de frezat universală PU 320 de fabricaţie românească 
se utilizează mecanismul selector mecanic cu discuri din figura 16.3, care 
serveşte la deplasarea blocurilor baladoare din cutia de viteze şi de avansuri 
pentru schimbarea turaţiei arborelui principal şi a vitezelor de avans 
ale mesei de lucru. 
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Pentru cuplarea unei anumite turaţii la arborele principal, se depla- 
sează spre stinga maneta de comandă M, (fig. 16.3), care roteşte sectorul 
dințat Sp şi deplasează spre dreapta cremaliera Op şi arborele Ap, împreună 
cu discurile găurite D}, eliberînd astfel ştifturile S}, ale cremali- 


r- 


3 
———— 
' A va j 2 
YA 
b 


Š 
3 


Fig. 16.2. Mecanisme pentru comanda ma- Fig. 16.3. Mecanism selector mecanic cu discuri 
șinilor unelte cu preselectare. pentru cutia de viteze și avansuri a mașinii 
FU 320 


erelorOR, „ cuplate prin pinionul z,. Rotind butonul selector B, pe care sînt 
înscrise turaţiile n (rot/min) ale cutiei de viteze (pînă cînd turaţia căutată 
de pe butonul selector vine în dreptul reperului fix Ry»), se rotesc discurile 
D, prin angrenajul conio 2—2' (balador) şi axul Ap. Astfel se aduce în 
fața ştifturilor un nou program de cuplare pentru blocul balador triplu 
B}, ee poate fi deplasat prin furca F fixată pe cremaliera Cr, Deplasarea 
baladorului B, se realizează prin deplasarea spre dreapta a manetei M, gi 
respectiv, spre stinga a discurilor D.s. Dacă ştiftul S; nu va întilni pe 
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discuri nici-o gaură, el se va deplasa prin cremalierea Cpg şi furca F cu 
baladorul B, în poziţia extremă stingă, cuplînd roţile 2, —2, iar atunci cînd 
va întilni în primul disc o gaură şi plin în cel de-al doilea, va cupla roţile 
din mijloc 2,—2z. Roţile dințate 2, — z2; din poziţia extremă dreapta se vor 
cupla atunci cînd ştiftul Sı trece prin găurile celor două discuri. 

Sistemul constructiv format din cele două cremaliere şi pinionul 2, 
care angrenează cu cremalierele, asigură deplasarea în ambele sensuri a 
baladorului B,. 

Mecanismul selector mecanic cu discuri pentru comanda cutiei de 
avansuri este mai simplu, avînd butonul selector B,,, montat pe axul 
discurilor D, 2, care prin deplasare axială şi rotire poate comanda mecanis- 
mul. 


Capitolu! 17 
DETERMINAREA SOLICITĂRILOR LA MAȘINILE-UNELTE 


Asupra maşinilor-unelte acţionează un sistem spaţial complex, de 
forţe şi momente, variabile în timp, ca mărime, direcție, sens, şi punot de 
aplicaţie, producind solicitări și deformaţii complexe. Stabilirea corectă, 
a schemei de solicitare, pentru fiecare tip de maşină-unealtă, este un dezi- 
derat de mare importanță, deoarece aceasta contribuie la dimensionarea 
corectă a maşinii şi la precizarea ipotezelor simplificatoare de calcul, 
pentru fiecare maşină-unealtă în parte. 


Cu toată diversitatea mare de mașini-unelte, asupra acestora acțio- 
nează, în general, aceleaşi forțe cum sînt : forțele de aşohiere, greutatea 
diferitelor dispozitive, piese, scule etc., forțele cauzate de prinderea piesei, 
forțele de inerție, ş.a. Sistemele de solicitare diferă de la un tip de mașină, 
la alta, deoarece acestea au configurații şi construcții diferite. Astfel că, 
în continuare, se va stabili sistemul de solicitare pentru strunguri normale, 
maşini de găurit radiale şi pentru maşini de frezat cu consolă. 


17.1. SOLICITĂRI ÎN CAZUL STRUNGURILOR NORMALE 


Strungurile normale sint solicitate de un sistem complex de forţe 
exterioare, format din componentele forței de aşohiere Psy, (fig. 17.1). 
forța de strîngere a piesei de prelucrat între vîrturile strungului P, (reali- 
zată prin deplasarea pinolei păpuşii mobile cu ajutorul mecanismului 
şurub-piuliță rotit manual cu roata de mînă a păpușii mobile) şi greutatea 
piesei de prelucrat (G,. Forţele exterioare solicită sistemul constructiv al 
strungului, format din batiu, pe care este montată păpuşa fixă şi organele 
de execuţie ca: arborele principal al strungului, montat în păpuşa fixă 
prin couple cinematice de tip fus-lagăr, căruciorul cu cele două sănii, avind 
cuple cinematice de tip sanie-ghidaj şi o cuplă tot de acelaşi tip pentru 
deplasarea căruciorului pe ghidajele strungului şi păpuşa mobilă, cu posi- 
bilitate de deplasare pe ghidajele strungului printr-o cuplă cinematică de 
tip sanie-ghidaj şi o cuplă cinematică de tip îus-lagăr la deplasarea axială 
a pinolei. 

Sistemul de solicitare al strungului trebuie precizat, atit pentru an- 
samblul său funcțional, luînd în considerare rigiditatea cuplelor cinematice, 
cît şi pentru fiecare componentă din acest ansamblu. 
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Fig. 11.1. Schema de solicitare a strungurilor normale. 


Greutățile proprii ale ansamblurilor strungului pot fi considerate 
forțe uniform repartizate în cazul păpuşii fixe, căruciorului şi batiului sau 
ca forțe concentrate în cazul păpuşii mobile şi piesei de prelucrat. În mod 
real subansamblurile strungului normal acţionează asupra batiului ca 
forțe uniform repartizate, dar uneori pentru simplificarea, calculelor, F 
forțe se înlocuiesc cu forțe concentrate (6,6, G; Gm şi Gp fig. 17.1) î 
centrale de greutate ale subansamblurilor respective. 

Componentele forțelor de aşchiere P,„, greutatea piesei G, gi forța 
de stringere P,, creează un sistem de forțe de reacțiune în vîrfurile strun- 
gului, conform principiului cunoscut al acțiunii şi reacţiunii. Scriind 
ecuaţiile de echilibru pentru sistemul constructiv al strungului și pentru 
fiecare ansamblu din componenţa sa, se pot determina forţele şi momentele 
de solicitare ale acestuia. 

Componentele forţei de aschiere Psy, sint determinate cu relaţii 
cunoscute din teoria așchierii, pentru condiţiile cele mai grele de lucru ale 
maşinii-unelte care trebuie proiectată, iar greutatea piesei G, şi forța de 
strîngere P,, sînt determinate pentru piesa cea mai grea care se va pre- 
lucra şi în condiţii de stringere maximă între virturi. 

Forțele exterioare de solicitare acționează în trei plane perpendiculare 
producînd în aceste plane reacţiuni corespunzătoare (fig. 17.1). 

Seriind suma momentelor în virful păpuşii mobile se obţin relaţiile 
de calcul pentru reacţiunile din vîrful ia fixe, adică : 


Ry = 05 P, $; hrap TEE E 
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Rezultanta radială a sistemului de forţe din virful păpușii fixe este : 


Ry = (Ry + Gap + (Ry — Ra), 


unde : 


Gay = a (dacă le = 0,5-1; Gr = 0,5 G). 


Analog se determină reacțiunile ce solicită virful păpuşii mobile 
obținîndu-se relațiile : 


Rm = 0,5 P$; Ry = PL Ryn =P. 
Reacțiunile radiale din vîrful păpuşii mobile au următoarea rezultantă : 
l Ra = VEn F Opa) F n F Rea, 
în care: 
Giza E 


pm ? 


Rezultanta R, va solicita lagărele arborelui principal al strungului 
ou următoarele forțe : 


Rn = R; a E Rp = R. 
la la 

Forța de strîngere a piesei între vîrfuri P,, realizată cu ajutorul păpuşii 
mobile, este în general limitată din motive constructive şi de rezistenţă la 
valoarea P,< 2P, = Rs = Rsm (forţa de stringere trebuie să echilibreze 
componenta P, a forţei de așchiere). 

Rezultantele forțelor de reacțiune în cele două vîrfuri, avînd o coni- 
citate de unghi «, produc forţe de solicitare axială, determinate de relaţiile : 


Ru = R, otg- ; Rne = Ra otg. 


Rezultantele axiale ale forțelor de reacțiune din cele două vîrfuri se 
calculează astfel : 


Ra = R, ctg- +2P,; Rua Ra otg -5 +2 2, 


În schema de calcul considerată, punctul de aplicaţie al forţei de 
aşohiere este plasat într-un punet oarecare, situat între vîrturile strungului. 
n acest mod se evidenţiază solicitarea reală a strungului, prin faptul că 
punctul de aplicaţie al forței de aşchiere parcurge generatoarea piesei de 
prelucrat, odată cu deplasarea soulei în timpul prelucrării. 

Pentru simplificarea calculelor şi pentru a asigura ca presiunea de 
contact pe ghidaje, determinată de forța de aşchiere, să fie uniform repar- 
tizată, se consideră, uneori, că forţa de aşchiere acționează la jumătatea 
distanţei dintre vîrturi. O astfel de schemă de solicitare este reală numai 
la calculul ghidajelor, în timp ce pentru calculul arborelui principal a 
strungului trebuie considerat faptul, că punctul de aplicaţie al forței de 
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aşchiere parcurge generatoarea piesei şi, deci, în poziţia extremă dreaptă 
forţa de aşchiere acționează cu întreaga sa mărime asupra viriului păpuşii 
mobile sau în poziţia extremă stînga asupra virfului păpuşii fixe. 

Evident, pentru dimensionarea arborelui principal şi a păpuşii fixe 
se va considera, rezultanta radială maximă, a sistemului de forţe din virful 
păpușşii fixe, dată de relaţia: 


Esmas => Y(2, + Goimaz) + (P, + Rzy. 
Asemănător, pentru dimensionarea pinolei şi a păpuşii mobile se va 
considera cazul cînd cuțitul aşchiază în capătul din dreapta al piesei şi 
rezultanta maximă a forţelor de solicitare va fi: 


Rumas =T Y(2, + Gommaz )? + (P: + Eon) 


Ultimele două relații evidențiază solicitarea cea mai dezavantajoasă, 
a păpușilor strungului, în sensul că, asupra acestora acționează direct 
forţa de aşchiere și sensul reacţiunii R, este acelaşi ou al reacţiunii Ry, 
deoarece după cum s-a arătat forța P, produce o reacțiune în planul 
forţelor notate cu y, iar greutatea piesei este repartizată, cu o valoare 
maximă pe cele două virturi la prelucrarea unor piese diferite. 


Sistemul de forţe exterioare 
solicită căruciorul strungului con- 
form schemei din figura 17.2, în 
care sînt arătate forţele exterioare 
şi reaoțiunile în „cele trei plane de 
solicitare. Căruciorul strungului 
împreună cu sania transversală şi 
longitudinală transmite prin orga- 
mele sale şi cuplele cinematice so- 
licitarea cauzată de forțele exteri- 
oare la batiul strungului (fig.17.3). 

Pentru simplificarea calcule- 
lor de solicitare ale batiului se ne- 
glijează, uneori, greutăţile proprii 
ale celor două păpuşi şi a cărucio- 
rului. Practic această aproximaţie 
nu este acceptabilă, deoarece gre- 
utățile proprii ale păpușilor şi că- 
rusiorului pot avea valori compa- 
rabile sau chiar mai mari decit 
forțele de așchiere. Este adevărat kig, 17.2. Schema de solicitarea căruciorului 
că, determinarea acestor greutăţi, strungurilor normale. 
în faza de proiectare a maşinii, nu 
poate îi făcută decit aproximativ, prin comparaţie cu tipo-dimensiuni 
asemănătoare de mașini-unelte. 

În schema de solicitare a batiului (fig. 17.3) s-a considerat greutatea 
păpuşii fixe G,, ca o forță concentrată, situată la jumătatea lungimii 
păpuşii fixe, greutatea căruciorului &, situată la mijlocul distanţei maxime l 
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Fig. 17.3. Schema de solicitare a batiului strungurilor normale. 


dintre virfuri şi greutatea păpuşii mobile G, situată la mijlocul lungimii 
acesteia, în poziţia extremă dreapta a păpușii. 

La dimensionarea elementelor componente ale mașinilor-unelte 
proiectantul trebuie să găsească schema cea mai dezavantajoasă de soli- 
citare şi pentru condiţiile cele mai grele de lucru, în scopul de a realiza un: 
calcul acoperitor. Este evident că orice sistem de calcul oricît de perfec- 
ționat ar îi el nu poate cuprinde fenomenul real de solicitare, mai ales al 
maşinii-unelte în ansamblul său, la care intervin şi o serie de cuple cine- 
matice, elemente de legătură, de asamblare ete. Din aceste motive, orice 
calcul de dimensionare realizat este orientativ şi rămîne a decide o cons- 
trucţie definitivă pe bază de cercetare experimentală în condiţii dinamice 
de lucru, ţinînd seama şi de unele cerinţe constructive. 

Se prezintă, în continuare, relaţiile de calcul pentru forțele şi momen- 
tele ce solicită batiul stungnrilor normale : 


R= (>. + a) TE (27. +R, eg) — 0,5 G; 

R, = (>, £ 05-4 P.) A 

R = (2. La E ) ls + la + (27, +R, otg) — 0,5 &; 
i 

R= (2, 4 0,5 P.) ls = l, 


Fum = (Pe 2 pt) re (2P. + Ra cig-2) — Gn; 
m 73) o h 2 
Boyn = (2, 4052, a bi, 
l 18 
r l; l h x 
Ri =(P, a Gera (22. + Ra ctg); 
Tlu kh 2 
h ; d l 
Ra =- Pp; Ran = (P, 4 054 P) Ti 
7 b— d 
Rae 2[ Py; 
h 
Ryc Sa 
b—d 
Rec Se Eg G,; 
e o Et E 6 


M, =M, +h (>, 405 Pa); 


Mn =h (2, a 0,5 P,) i 


Pentru dimensionare, batiul acesta este considerat ca o grindă simplu 
rezemată, supusă unor solicitări compuse, în plane diferite. 


17.2. SOLICITĂRI ÎN CAZUL MAŞINILOR DE FREZAT CU CONSOLĂ 


Maşinile de frezat cu consolă au o structură de rezistență diferită de 
cea a strungurilor normale. Aceste maşini au masa de lucru, care poartă 
piesa, montată pe o consolă avînd o sanie longitudinală şi o sanie transver- 
sală, precum și o cuplă cinematică de tip sanie ghidaj, ce permite deplasarea 
verticală a consolei. Săniile şi ghidajele consolei permit poziționarea piesei 
după trei direcții perpendiculare, față de sculă. Traversa mobilă sprijină 
suplimentar arborele portsculă şi se poate deplasa după necesitate, dintr-o 
poziție extremă stînga, pînă într-o poziție extremă dreapta. Scula de frezat, 
cu ajutorul unor bucşe de distanțare, se poate fixa pe arbore în orice poziţie, 
teoretic se poate considera că lungimile l şi l, (fig. 17.4) de poziţionare a 
frezei pe arborele său, pot varia de la zero la 1. 

Luînd în considerare toate posibilitățile de poziţionare ale sculei şi 
piesei, pentru determinarea solicitărilor se impune cu necesitate găsirea, 
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poziţiilor sculei şi piesei care solicită cel mai dezavantajos maşina, în 
scopul realizării unui calcul de dimensioare acoperitor. Această ipoteză 
de calcul este mai apropiată de fenomenul real de solicitare al maşinilor- 
unelte, față de alte ipoteze 
de solicitare care consideră 
în calcul poziţii ale sculei şi 
piesei care produc o solicitare 
medie elementelor maşinii- 
unelte. 

Evident, solicitarea cea 
mai dezavantajoasă pentru 
maşina de frezat cu consolă 
este atunci cînd scula şi tra- 
versa mobilă ocupă poziţia 
extremă dreapta (fig. 17.4), 
iar piesa se află în poziţia 
extremă, din capătul liber al 
consolei. În cele ce urmează 
s-a considerat că forța de aş- 
chiere se poate deplasa între 
cele două reazime ale arbo- 
relui portsculă şi acţionind 
chiar pe aceste reazime. Deşi 
practic, în cazul frezării, 
aceasta nu se întîmplă, totuși 
diferența dintre fenomenul 
real şi această ipoteză este 
Fig. 17.4. Schema de solicitare a mașinilor de frezat Mică şi pentru un calcul aco- 

cu consolă. peritor în limite acceptabile 
este pe deplin justificată. 


i Astiel, forţele de solicitare din cele două lagăre ale arborelui portsculă 
în funcţie de forțele exterioare de aşchiere P,, Py şi Pa, vor fi: 


Ra = Ra = Pa Jp a, 
En = Ryp = P, 


Rezultanta maximă a forțelor de solicitare din punctele de sprijin 
ale arborelui portsculă se calculează cu relația : 


Rimaz == Remaz (z +- P3 ET j + P2, 


Arborele portsculă este considerat ca o grindă încastrată în batiu şi 
simplu rezemată în reazemul mobil al traversei. În ipoteza de solicitare 
considerată, momentul de reacțiune din încastrare are valoarea zero. 
Totuşi, pentru cazul cînd forţa de aşchiere are punctul de aplicaţie într-o 
poziţie intermediară, dintre cele două puncte de reazem, valoarea momen- 
tului de reacțiune este diferită de zero, însă acest moment nu cauzează o 
solicitare mai dezavantajoasă ca în cazul considerat. 
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Pentru calculul arborelui principal al maşinii şi al lagărelor acestuia 
se determină reacţiunile din lagăre, astfel : 


la +1 : l 
Ra = 2a Ra maz ŞI: Ra = -2 Ra maz: 
la la 
Traversa mobilă (fig. 17.5) este solicitată la următoarele forţe : 
ji est E oua i ie 


22 


la la 
R, = a tat la Ry; Roae + la Ry, 
la 4 
Forţele de reacțiune ale traversei se transmit prin ghidaje la batiul 
maşinii, 


Consola (fig. 17.6) trebuie să suporte greutatea piesei de prelucrat, 
greutatea proprie şi solicitarea cauzată de componentele forței de aşchiere 
Py, Aceste forțe de solicitare exterioare se transmit prin ghidajele 


Fig. 17.5. Schema de solicitare a tra- Fig. 17.6. Schema de solicitare a consolei. 
versei. 


consolei la batiul maşinii şi produc în cele trei plane de solicitare, urmă- 
toarele forțe de reacțiune : 


r= 
Ra = I p, eh a, le p,; 
VRET: pact VER T a lei Se S a 

ls l; ls ls 

ls l l l l 
Ra = 0, +- P, +-° G, — R, —— P 
Í Lk le a ~k iu 
RAP. 
C4 b g) 
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Rea = —> Y 


Dintre cele 6 forțe de 
reacțiune produse de către 
consola mașinii, forța Re, 
serveşte la dimensionarea 
mecanismului şurub-piuliță 
pentru avansul vertical al 
consolei şi solicită, în conti- 
nuare, prin placa de bază 
batiul maşinii (fig. 17.7). 
Această forță s-a considerat 
că acţionează pe aceeaşi direc- 
ţie cu forța de greutate a 
căruciorului G,, deoarece o 
astiel de construcție este 
practic raţională. 

Componenta P, a forţei 
de aşchiere solicită arborele 
principal la un moment de 
torsiune, maxim, atunci cînd 
P, are valoare maximă şi se 
lucrează cu o sculă cu raza 
maximă limitată de maşină, Fig. 17.7. Schema de solicitare a batiului mașinilor 
adică : de frezat cu consolă. 


Minaz = Ponaz * Tsmaz' 


Conform schemei de solicitare (fig. 17.7), batiul este supus la încovo- 
iere în cele două plane verticale (x—z şi y—2) şi la răsucire în jurul axei 
sale verticale (în planul w—y). 

Uneori batiul are diferite orificii pentru antrenarea consolei, pentru 
montaj ş.a. Acestea modifică considerabil structura de rezistenţă a batiu- 
rilor şi face aproape imposibil un calcul teoretic al acestuia pentru dimen- 
sionare sau verificarea deformaţiilor şi sec- 
țiunilor periculoase. 

Cu ajutorul relațiilor determinate se pot 
calcula toate forțele ce solicită maşina de 
frezat în ansamblul său. Uneori se consideră 
că structura de rezistență a mașinii de îre- 
zat este formată din două cadre deschise 
Cı şi Ca (fig. 17.8) formate din traversă, ba- 
tiu, consolă şi placa de bază. 

= ad Forţele de solicitare pot deforma batiu- 

? 3 rile acestor cadre, modificind poziția rela- 

Fig. 17.3. Sisteme de rigidizare tiVă dintre sculă şi piesă şi micşorînd astfel 
a mașinilor de frezat cu consolă. precizia de prelucrare a maşinii. 


1 
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Rigiditatea mașinii se poate mări dacă cadrele deschise se închid, 
eliminînd astfel solicitările în consolă, care sînt dezavantajoase. Cadrul ©, 
se poate închide cu elementul 7 (fig. 17.8), avînd diferite forme construc- 
tive. Elementul 7 închide spațiul frontal dintre sculă și piesă, îngreuind 
accesul în zona de lucru la schimbarea piesei sau sculei. Din acest motiv, 
se utilizează, în locul elementului 7, un element 2 care închide cadrul C3 
şi rigidizează consola, dar arborele principal şi traversa rămîn tot în con- 
solă, avînd o rigiditate scăzută. 

Pentru asigurarea unei rigidități maxime se închid ambele cadre C,p 
cu un element 3 (fig. 17.8), care închide atît spaţiul dintre arborele 
principal şi consolă, cît și pe cel dintre consolă şi placa de bază. 

Este simplu de înțeles că înlocuirea batiului şi a celorlalte elemente 
ale maşinii de frezat cu o bară de secțiune constantă, care trece prin fibra 
medie elastică, și formează un cadru, simplifică mult sistemul de calcul, 
dar nu cuprinde fenomenul real de solicitare al maşinii. 


17.3. SOLICITĂRI ÎN CAZUL MAŞINILOR DE GĂURIT RADIALE 


Maşinile de găurit radiale au o structură de rezistență specifică. Ele- 
mentele sale componente principale — placa de bază, coloana şi brațul 
cu căruciorul braţului — formază un cadru deschis, care este solicitat la 
un sistem de forțe exterioare, format din componenta P, a forței de așchiere, 
momentul de aşchiere M şi greutăţile G, şi G, ale căruciorului și respectiv 
brațului (fig. 17.9). 


Fig. 17.9. Schema de solicitare a mașinilor de săurit radiale. 


Pentru a realiza un calcul de dimensionare acoperitor, solicitările 
trebuie determinate şi în acest caz, în poziţia cea mai dezavantajoasă de 
solicitare, în cazul celui mai greu regim de lucru pe care maşina trebuie să-l 
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realizeze. Astfel, la determinarea solicitărilor se va considera că brațul 
este deplasat pe "coloană î în poziţia, cea mai de sus posibilă, iar căruciorul 
este deplasat în capătul braţului. 

Componenta P,a forței de aşchiere la burghiere acționează în acelaşi 
plan, pe cele două tăişuri ale burghiului, avînd sensuri contrarii, efectul 
ei fiind nul. 

Forța P, tinde să scoată axa burghiului din poziție verticală, încli- 
nînd-o în sensurile de rotire ale momentelor Mp şi Mis. Acțiunea momen- 
tului Ma solicită brațul şi coloana mașinii la î încovoiere, în tip ce momen- 
tul Mis, solicită, braţul la, răsucire şi coloana la încovoiere. 

Placa de bază a maşinii este solicitată de forța P, şi de următoarele 
forțe de reacțiune : 


Pmaz Lmaz + | r 
R, = Pate p, 1a, Te thg; 
TERN E pe e ag 
Pa — Fu! y` 2): + d by 


în care mărimile au semnificaţia din figura 17.9. 
La stabilirea relaţiei de calcul pentru reacţiunea Rp, s-a considerat; că 
forțele P, şi G, se află în acelaşi plan, ceea ce practic este pe deplin justificat. 
Coloana interioară este solicitată de forțele cunoscute Ry, By, şi Rp, 
şi de forța : 


Ra = maz P, A E A Lmaz F la G,; 
ha ha ha 
Coloana exterioară este solicitată de forțele P, Re, şi de forțele : 


» 


l—l 
Rea = — (P, E a h. 


Braţul care poartă căruciorul este solicitat de forțele P,, Go, G, şi Re. 
Căruciorul şi organele sale componente sînt solicitate de momentul 
de găurire, considerat pentru regimul cel mai greu de lucru, cînd compo- 
nenta P, are valoare maximă, în cazul sculei de găurit cu diametrul dsmazs 
adică : 

M = P z* demas: 

Forţele de solicitare determinate, în cele de pînă acum, dau naştere 
mai multor momente încovoitoare şi de răsucire, care influențează sensibil 
starea de solicitare şi de deformare a maşinii. 

Momentul de încovoiere produs de forța de găurire P,are valoarea : 


Mi = P, * Cmaz' 

El va încovoia braţul maşinii în sensul forței P, dacă momentul for- 
telor de greutate G, și G, este mai mic decît momentul forței P,, adică 
atunci cînd momentul dat de cele trei forțe : 

Ma = P, *Cmas — Ge (Emas + la) — Gil 
are valoare pozitivă. 
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Datorită excentricităţii forţelor P, şi G,, brațul maşinii de găuri 
este supus unui moment de răsucire, avînd valoarea : 


l —l 
My = (P, = D(is nS. 


iar coloanele, atît interioară cît şi exterioară, sînt solicitate de momentul 
încovoietor produs de aceleaşi forțe, adică: 


Mic = (P, -G o) lz. 


Reacțiunea R, dintre coloana interioară şi exterioară cauzează 
momentul încovoietor : 

Mi, = Rea ha: 

În mod asemănător pot fi stabilite schemele de solicitare pentru orice 
tip de maşină-unealtă. La determinarea forțelor şi momentelor de solici- 
tare, proiectantul trebuie să țină seama de faptul că forțele şi momentele 
de aşchiere variază în timpul prelucrării, şi calculele de solicitare sînt deci 
aproximative. 

Calculul de rezistenţă al maşinilor-unelte în stare statică este,în general, 
orientativ, deoarece există numeroase considerente constructive care con- 
cură, în final, la adoptarea unor dimensiuni mai mari pentru elementele 
calculate. Din această cauză tensiunile efective, de solicitare a organelor 
mașinilor-unelte, se situează mult sub “tensiunile admisibile pentru mate- 
rialele utilizate. 

La construcția mașinilor-unelte se va urmări asigurarea unei rigi- 
dităţi corespunzătoare ansamblului maşinii, în aşa fel încît maşina să nu 
sufere deformaţii sub acțiunea solicitărilor, pentru că aceste deformaţii 
pot conduce la rebutarea pieselor prelucrate. 


17.4. RIGIDITATEA MAŞINILOR-UNELTE 


17.4.1. DEFINIREA RIGIDITĂŢII 


La proiectarea maşinilor-unelte este necesară o corelare judicioasă 
a cerinţelor de productivitate, durabilitate, precizie şi rigiditate. Toate 
aceste cerințe sînt în strinsă dependenţă şi asigură calitatea maşinilor-unelte. 

Rigiditatea unei mașini-unelte, în ansamblul său funcțional (maşină- 
unealtă, piesă, dispozitiv şi sculă) este caracterizată prin deplasarea virfului 
sculei faţă de piesă sub acţiunea forțelor de solicitare (ea forțele de aşchiere, 
de greutate, inerție etc.). 

Rigiditatea ansamblului funcţional al maşinilor-unelte este influențată 
de rigiditatea elementelor sale componente, ţinînd seama și de elementele 
de legătură (straturile de ulei din lagăre şi ghidaje). Deformaţia totală a 
sistemului funcţional al maşinii-unelte, ce apare la interacţiunea sculă- 
piesă, este o sumă de deformaţii elastice ale piesei, sculei, dispozitivului 
şi a tuturor pieselor componente ale maşinii. Dintre piesele componente 
ale maşinilor-unelte, cea mai mare influență asupra deplasării virfului 
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sculei față de piesă o are batiul. Stabilirea influențelor tuturor elementelor 
componente asupra poziţiei relative dintre sculă și piesă este o problemă 
dintre cele mai dificile, practic însă acest lucru nici nu este necesar, deoarece 
au influențe neglijabile. 

La proiectare se urmăreşte ca deplasările statice şi dinamice ale sculei 
şi piesei să se situeze în anumite limite admisibile pentru fiecare tip de 
maşină-unealtă.. 

Modificările de formă statice, sub acţiunea solicitărilor de încovoiere, 
trebuie cercetate în mod deosebit la proiectarea maşinilor-unelte, deoarece 
acestea provoacă înclinări şi deplasări ale elementelor de ghidare și deci, 
imprecizie de lucru pentru mașina-unealtă. 

Rigiditatea este influenţată, atît de mărimea şi punctul de aplicaţie al 
forţelor de solicitare, cît și modul de acţiune a forțelor care produc modi- 
îicarea formei, precum şi de mărimea şi forma secţiunii transversale, cît 
şi de calitatea materialului. 

După cum solicitările sînt statice sau dinamice şi rigiditatea va îi 
definită ca statică sau dinamică. În cazul cînd solicitarea este însoţită 
de vibrații, comportarea maşinii sub această solicitare este definită prin 
noţiunea de rigiditate sau stabilitate la vibrații. 

Solicitarea, de încovoiere şi torsiune cauzează importante modificări 
de formă,din această cauză actualmente se definesc două tipuri de rigidităţi : 
rigiditate de încovoiere şi rigiditate la torsiune. 

Prin definiţie, rigiditatea, la încovoiere este : 


Ie = E [N/mm], 
y 


unde : 
J, este rigiditatea la încovoiere ; 
P — forța de încovoiere, în N; 
y — deformația sau deplasarea produsă de forța P, în mm. 


După cum s-a arătat, rigiditatea este influențată de calitatea mate- 
rialului şi de forma secțiunii transversale. În acest caz se poate utiliza o 
altă definire pentru rigiditate şi anume : 


J; = E-I = Mp P [Nem?], 


în care: E este modulul de elasticitate al materialului, în N/cm?; 
I — momentul de inerție al secţiunii transversale, în cm‘; 
M, — momentul de încovoiere, în Nem; 
1/p— curbura axei longitudinale, în cm 1. 

Între cele două moduri de definire a rigidităţii la încovoiere există 
diferențe, produse de modul de solicitare şi de rezemare a elementelor 
pentru care se calculează rigiditatea. Astfel, în cazul unei grinzi simplu 
rezemate, solicitată de o forță concentrată P, plasată la distanțele a şi b 
faţă de cele două reazime, situate la distanţele 1 = a + b, rigiditatea con- 
form celor două moduri de definire este : 


ji = P 3l 

y ab? 

unde s-a notat 3-1/a2- b? = k o constantă, care depinde de modul de reze- 
mare al elementului și de poziţia şi felul forței de solicitare. 


E-I=K-E-I, 
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În mod asemănător se determină rigiditatea la torsiune, adică : 
J, == cm? |: 


Lt) rad 
în care: M, este momentul de torsiune, în Nem; 
6 — unghiul de răsucire pe unitate de lungime, în rad/em. 


Rigiditatea maşinilor-unelte poate fi calculată, dacă se cunosc rigi- 
dităţile ansamblurilor componente ale maşinii. Pentru determinarea 
rigidității ansamblurilor maşinii-unelte, acestea sînt supuse unor forţe de 
solicitare, care variază de la zero pînă la o valoare maximă, în funcție de 
mărimea  maşinilor-unelte. Corespunzător fiecărei forțe de încărcare se 
măsoară deformația produsă pe direcţia normalei la suprafața prelucrată. 


17,4.2. CALCULUL RIGIDITĂŢII STRUNGURILOR NORMALE 


Pentru exemplificare se consideră sistemul tehnologic maşină-unealtă, 
piesă şi sculă, în cazul prelucrării prin strunjire a unei piese prinse între 
vîrfuri. 


Eroarea de prelucrare 
(fig. 17.10, a) la diametrul 
piesei prelucrate este produ- 
să prin deplasarea vîrfului 
cuţitului sub acțiunea com- 
ponentelor P, şi P, a forței 
de aşchiere. Componenta P, 
a forței de aşchiere, avînd o 
valoare mică şi direcţia după 
axa piesei, influenţa ei asupra 
preciziei de prelucrare este 
neglijabilă. 

Sub influența forţelor 
de aşchiere P, şi P: vîrful 
sculei, reglat în punctul A, 
se deplasează în punctul B, 
realizind o piesă cu o rază 
mai mare decît raza R, re- 
glată iniţial. Creşterea de 
rază sse poate determina 

8 din triunghiul OAB avind 
Fig. 17.10. Determinarea rigidității unui strung normal elementele cunoscute, astfel : 


s =V F 2R, Fy FÉR. 


La calculul erorii de prelucrare e, cu relația de mai sus, valoarea radi- 
calului va fi considerată totdeauna cu semnul plus. Valoarea lui e este 
influențată de către cele două deplasări y și 2 ale vîrfului cuţitului în planul 
de coordonate y —z, deoarece R este constant. Se observă că deplasarea y 
are o influenţă mult mai mare asupra erorii e decît deplasarea z, deoarece 
aceste deplasări au valori subunitare şi, prin ridicare la pătrat, îşi micşorează 
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ponderea în relația lui e, rezultă că y, avînd în această relaţie o valoare 
liniară şi una de gradul doi, are rol determinant asupra lui e. 

Precizia de prelucrare la strunjire fiind influenţată în primul rînd de 
deplasarea sculei pe direcţia y, calculul rigidităţii se va face luînd în consi- 
derare forța P, și deplasarea corespunzătoare cauzată de această forţă. 

Componenta P, a forței de aşchiere, aplicată într-un moment dat 
în punctul N la o distanţă x faţă de păpuşa fixă a strungului (fig. 17.10), 
va deforma elementele componente ale sistemului. Astfel, păpuşa fixă se 
va deplasa cu mărimea Y,, din punctul F pînă în punctul F’, iar păpuşa 
mobilă se va deplasa şi ea cu mărimea Ym, din punctul M pînă în punctul 
M’. Suportul sculei se va deplasa şi el din poziţia N în poziţia N”, cu mă- 
rimea Y,. 

Prin deformarea sistemului, axa de rotație a piesei se mută din. poziţia 
FM în poziţia F” M” şi are în punctul N o deformaţie Y, calculată cu relația : 


Y= Y, +a, 
unde : 


a= My WE = (Yn Ip: 


Cu această, relația lui Y, devine: 
Y= Y, + (Ya — Y) F 
Deplasările celor două păpuşi ale strungului sînt produse de forțele 
de reacțiune R, şi Em, a căror mărime este : 
z a Ra = P, 


Notînd cu J, şi Jm rigiditatea la încovoiere a păpuşii fixe şi respectiv 
a celei mobile, se pot scrie relațiile : 
J; pi Jm = E 
Y,- Ya'll 
Înlocuind aceste relații în relația lui J,, se obține : 
APP æ Py 
Jea A dame 
2 J, PJ ră 
Din figura 17.10, b rezultă deformația maşinii-unelte în funcție de 
deformaţiile păpuşilor şi suportului, adică: 


Y mu == Y, + Ya 


P,. 


în care: 


unde J, este rigiditatea suportului. 


Deformaţia mașinii-unelte Ym, în funcţie de elementele cunoscute, 


va fi: 
(l — æ)? w? -] 
Ya =] ——— — |P, 
$ s I au |? 


Rigiditatea maşinii-unelte Jms se poate calcula din relaţia de mai sus, 
astfel : 


"man Ce apl 
J; ki [2 Jm s 12 J, 
Săgeata Y, a piesei prelucrate se determină cu relaţia : 
Pl — €)? x? 
y, -laa 
3 ElI 


Din această relație se poate scrie, pentru toate punctele de pe lungimea 
piesei, expresia rigidității, adică : 
P, 3E-I-l 


PT nA (=a) 
Deformarţia Y,a piesei prelucrate variază cu distanța œ. Evident, 
din această relație rezultă că pentru z= 0 şi æ= l deformația Y, = 0 
(fig. 17.10, b). Cînd forța P, ajunge la mijlocul lungimii piesei (x= 1/2), 
săgeata are valoarea maximă : 
P, : lz 
48 E-I 
Rigiditatea minimă la încovoiere a piesei este: 
P; z 48E zi I , 
Pmaz A 
Luînd, în considerare cele de pînă acum, se poate scrie că deformația, 
sistemului tehnologic are valoarea. : 
Y sp z Yaa + Y, 


JPmaz A 


Jomin E 


sau : 


Yar = 
5 Coena SAES 


Rigiditatea sistemului tehnologic format din maşină-unealtă, piesă 
şi sculă, Jsp se va calcula, deci, cu relația : 


(lL — x)? w? (l — x)? re 


Fi pn P, ro o n 
SO Yr Co, æ Pta -+ (l — x)? x? 
Jp Ja’ 3E- I-l 


Relațiile de calcul stabilite pentru Pu şi rigidităţi la prelu- 
crarea pieselor între vîrfuri, pe strunguri normale, depind de variabila z, 
care ia valori de la zero, în vîrful păpuşii fixe, pînă la æ= l, în vîrful păpuşii 
mobile. Prin urmare, sistemul de calcul prezentat defineşte deformațiile 
şi rigidităţile pentru toate poziţiile posibile ale punctului de aplicaţie al 
forței P,. Acest mod de calcul evidenţiază, fenomenele reale de solicitare, 
deformaţie și rigiditate ce apar la prelucrarea pieselor. 

Relaţiile stabilite pentru rigidităţi şi deformaţii, în acest caz, pot fi 
particularizate pentru diferite puncte de pe lungimea piesei, gasindii: se 
valorile extreme necesare la proiectarea maşinilor-unelte. 
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Pentru cazul cînd virful sculei se află lîngă păpuşa fixă œ= 0, şi 
rigidităţile în acest caz vor fi: 
J sp = dJ mu = L J Š 
Iid 
Analog pentru cazul cînd vîrful sculei se află lingă păpuşa mobilă, 
adică la v= l, rigidităţile se calculează, în acest caz, astfel : 
Im - Je 


J; +I, 

Din ultimele două relații, rezultă că rigiditatea piesei în punctele de 
reazem ale acesteia este infinită, adică deformația sa în aceste puncte 
este zero. 

Deformaţia, piesei fiind maximă la jumătatea lungimii piesei (% = 


e eu ue 


Jsr mu — 


E HAN SAT 
(J; + Jn) + Jp Im 

_ josul ES E ala | 
J, î Jomunld p T Jn) + 4J; Jm E (Jin -+ J,) 


şi: 
Jsr 


17.4.3. RIGIDITĂȚI ȘI DEFORMAȚII LA MAȘINI DE GĂURIT RADIALE 


După cum s-a arătat, solicitările de încovoiere şi de răsucire influen- 
țează cel mai mult rigiditatea maşinilor-unelte. În cazul strungurilor nor- 
male, un rol predominant îl au solicitările de încovoiere, care produc defor- 
maţii liniare, iar în cazul maşinilor de găurit radiale, solicitările, atît la 
era cît şi de răsucire, produc deformații preponderent unghiulare 
(fig. 17.11). 

Forțele de solicitare ale maşinii de găurit P,, G., Ge, produc deformări 
unghiulare în planele vy şi yz (fig. 17.11). 

Deformațiile unghiulare din planul vy, al brațului bzy şi al coloanei 
Qezu, Se determină folosind metoda Maxwell-Mohr. 

Placa de bază nu trebuie să sufere deformații care să depăşească, 
în general, 0,5 din deformația coloanei interioare şi braţului. 

Unghiul ọ,y cu care burghiul este scos din poziție verticală, poate fi 
calculat în funcţie de unghiul pezy Și 4y 
Pozu. Tinînd seama şi de unghiul de 
deformaţie al plăcii, se poate calcula 
unghiul total de deviere al bur- 
ghiului din poziţie verticală, adică : 

Pizy = 1,5 Oy: 

Luînd în considerare momen- 
tul de torsiune M» (v. fig. 17.9), 
se determină unghiul de torsiune 
al brațului, în cazul general, cu o 
relație de forma următoare : 

16 My 


0 = - > Fig. 17.11. Detormaţii unghiulare la mașinile 
(dz + d3) (de — dida: G de găurit radiale. 
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în care: G este modulul de elasticitate transversal; 
de, d, Şi dp — diametrele secţiunii inelare (e — exterior, i — interior 
şi m—mediu). 
Unghiul ọ»„ se determină cu relația : 
16 Mp 


dop mona e a EEE e (ai 
Pe De T R F B) (d dda 8 
de unde: 
16M, dz 
Qbyz = | = , 
G T (02 + d3) (de — didm 


min 
În Care Lmin ȘI Caz (V. fig. 17.9) reprezintă poziţiile extreme ale burghiului 
pe braț. 

Unghiul de deftormaţie în planul yz, Pez, se determină din relaţia de 
proporţionalitate care se poate scrie între deformaţii şi momentele ce le 
produc. Prin urmare, dacă se neglijează greutăţile proprii ale brațului şi 
căruciorului, se pot serie relaţiile : 


Pe Pali 
pet a a 
Pezy eyz 
sau : 
la 
Qey? = —— eye: 
© 


Unghiul de deviație al burghiului oz, din planul yz, se poate calcula 
cu aproximație, acceptabilă practic, astfel : 

yz = Pbyz F Qeyz: 

Luînd în considerare şi deformația produsă în placa de bază, se poate 
scrie relația unghiului total de deformație al mașinii de găurit radiale ez 
în planul yz, adică : 

Pig = 1,5 Ọyz- 


Înclinarea totală a burghiului poate fi calculată, cu suficientă aproxi- 
maţie pentru practică, utilizînd o relație de forma : 


Op = Voy + Piu + Vizu Pye: 


Cu aceste deformații pot fi calculate rigiditățile, cunoscînd solicitările 
ce le produc. 


17.4.4, INFLUENȚA FORMEI SECŢIUNILOR ȘI A MATERIALULUI ASUPRA RIGIDITĂŢII 


După cum s-a mai arătat, rigiditatea maşinilor-unelte şi a elementelor 
componente ale acestora mai este influenţată de forma şi mărimea secţiunii 
transversale şi de calitatea materialului utilizat. 

Forma sectiunilor utilizate la construcţia, elementelor de mașini-unelte 
este foarte variată. Totuşi acestea pot apare sub una din formele prezentate 
în figura 17.12 sau combinaţii ale acestor forme. Pentru a alege, la proiec- 
tarea mașinilor-unelte, una din aceste secţiuni, trebuie să se studieze, mai 
întii, natura solicitărilor la care este supus elementul respectiv, deoarece 
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asupra preciziei maşinilor-unelte influențează, după cum s-a mai arătat, 
solicitările de încovoiere și răsucire. Astfel, sînt comparate rigiditățile la 
încovoiere şi răsucire a patru secţiuni diferite (fig. 17.12) avind aceeaşi 
înălţime h şi aceeaşi arie,adică aceeaşi greutate pe unitate de lungime. 

kb Pentru comparaţia rigi- 
dităților acestor secţiuni se 
utilizează un coeficient k, 
- definit ca raportul dintre lă- 
țimea profilelor şi înălțimea 


3 DEn : d d lor, în cazul unui profil cu 
Fig. 17.12. Rigiditatea la încovoiere şi răsucire a sec- secţiunea dreptunghiulară de 
țiunilor : i î i 
a — cadru închis la capete; b — dublu T sau Z; c — tubulare; d — tip a cadru închis, luat ca 
dreptunghiulare. bază de comparaţie. 


Considerind că secţiunea dreptunghiulară de tip cadru închis are 
coeficientul k = b/h sau b = k -h, se pot determina, pentru celelalte sec- 
țiuni, coeficienții Fps care au semnificații asemănătoare, în funcţie de 
coeficientul k al secţiunii luată ca bază de comparație. 

Pentru secţiunea de tip cadru închis la capete (fig. 17.12, a), avind 
aceeaşi înălţime h şi aceiaşi secţiune cu secţiunea de bază (fig. 17.12, d) 
se scrie că: 

2 d:h-h, = h2-k — (h — 2d) (k: h — 2d), 


de unde: ; 
Rz 2d-h-k + 2d:h—4d =k +1-Ż2, 
2d - h n 


în care s-a notat n = hjd. 
Dacă se egalează aria secțiunii de bază cu aria secțiunii 7 sau dublu T', 
rezultă : 
1 1 
ko = A 


n 
Pentru secțiunea tubulară se scrie aria astfel : 
r (h — kz- d) ka d = T’ hm ka-d, 


în care : ha = h—kz d este diametrul mediu al secţiunii tubulare. Egalind, 
această arie cu aria de bază rezultă : 


k~ (n +1 =) 
T n 


unde s-a considerat că h/hm = 1. 
Din relațiile deduse pentru coeficienții de comparație ai rigidităților 
se observă că: 


ka = EA Ioa. 
T 


Prin coeficientul k se pot studia comparativ rigiditățile celor patru 
secțiuni (fig. 17.12, a, b, ce şi d), dacă se utilizează o diagramă de compa- 
Tație (fig. 17.13), avînd în abscisă reprezentat coeficientul k, iar în ordonată 
raportul rigidităților secțiunilor față de secțiunea luată ca bază. 
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Din cercetări experimentale s-a stabilit pentru k un domeniu practic 
de valori ke [0,5...1,5], pentru care sînt studiate rigiditățile. 


Analizind diagrama din figura 17.13 Valori orachte 
se observă că rigiditatea la răsucire a peet E n 
secțiunii tubulare, circulare închise 6, Jre, 25 T a rt 
în domeniul ke [0,5...1], este mai mare zo e i l 
decît rigiditatea J,a a secțiunii dreptun- i “sl ici 3) 
i 


ghiulare închise d, iar pentru ke [1...1,5], 
secţiunea dreptunghiulară închisă este 
mai rigidă la răsucire decît secţiunea cir- ZF 
culară, după cum din diagrama respec- 02 04 05 08 1 12 14 16 18 
tivă curba J,./J-a parcurge în prima zonă Weficientul de comparate k 

valori supraunitare şi în a doua zonă SR 

valori subunitare. Este important de re- Fig. 17.15. Dap ama de comparație 
marcat faptul că la valori mici ale lui k a Apic ALOE, 
secțiunea circulară c are o rigiditate la răsucire mult mai mare decît 
cea dreptunghiulară d. 

Rigiditatea la încovoiere Jw a secțiunii I sau dublu T, din poziţia b, 
este superioară rigidităţii la încovoiere J a secţiunii de bază d, pentru 
tot domeniul practic de valori ale lui k. Raportul Ja/Ji are numai valori 
supraunitare (fig. 17.13) pentru orice valoare practică a lui k. | 

= Secţiunile a şi e au rigidităţile la încovoiere Jia și Ji pentru toate 
valorile lui w, mai mici decît rigiditatea J, a secţiunii d. 


Rigiditatea la răsucire J, a secţiunii b, este mult mai mică decît 
rigiditatea la răsucire J, a secţiunii d. 


În concluzie, se poate aprecia că rigiditatea, secţiunii d este superioară 
celorlalte secțiuni, cu toate că secţiunea b are o rigiditate foarte bună la 
încovoiere, însă are o rigiditate la răsucire foarte scăzută. Astfel că, pentru. 
construcția diferitelor elemente constructive ale maşinilor-unelte (batiuri, 
cărucioare, suporţi, traverse etc.) se poate alege în mod rațional una din 
secţiunile precizate sau combinaţii ale acestora, cu scopul asigurării unei 
rigidităţi maxime. În tabelul 17.1 se dau elemente de comparaţie pentru 
mai multe secţiuni faţă de secțiunea dreptunghiulară cadru d. 


Calitatea materialelor utilizate la construcţia maşinilor-unelte are o 
influenţă foarte mare asupra rigidității acestora, asigurînd totodată o 
importantă economie de material. În majoritatea cazurilor, elementele 
de maşini-unelte se construiesc din fontă sau din oțel. Asupra acestor 
materiale s-au făcut numeroase cercetări în ţări cu industrie dezvoltată 
de maşini-unelte (R.F. a Germaniei, U.R.S.S., S.U.A. s.a.) pentru a se găsi 
o soluţie acestei probleme. Aşa de pildă, se demonstrează că utilizarea 
oţelului laminat în construcţiile sudate conduce la economii importante de 
material, deoarece oţelul are elasticitatea de două ori mai mare ca fonta 
şi o rezistenţă la încovoiere şi tracțiune cu 40. . . 70 % mai mare decît fonta. 

Această afirmaţie se demonstrează pe un caz simplu, luînd o grindă 
dreptunghiulară solicitată la încovoiere (fig. 17.14), pentru care se de- 
termină efortul unitar, cu relaţia : 


Raport rigla 
A 
oa 


Tabelul 17.1 
Variante constructive de sectiuni de batiuri 


Rigiditatea | Rigiditatea Raportul 
Nr, la încovoiere| la răsucire Masa maselor spe- 
crt. Forma corpului de probă în compara- | în compara- specifică | cifice față 
ţie cu un | ţie cu un [kg/m] jde secțiunea 

corp de bază|corp de bază de bază 


Corp de boză 
—— [| 
2 1,10 1,63 36,6 1,10 
77 
3 [S 1,08 2,04 38,2 1,14 
4 1,17 2,16 45,8 1,38 
5 1,78 3,69 49,5 1,49 
6 1,55 2,94 41,8 1,26 


de unde rezultă volumul Va corespunzător efortului unitar la încovoiere 
admisibil o, adică : 
3P PP 
Vo, = 20a, T= b-h-l. 
În general, se poate lua caor = 3 daN/mm? şi cesfc= 1 daN/m m 
Pentru grinda considerată, deformația cauzată de solicitarea P este 
P- P Je 


4B-b-h 4B- V h 
explicitînd volumul corespunzător deformației admisibile se obţine: 


P 2\2 
Vra = z+) = b-h-l: 


Dacă se reprezintă grafic variaţia volumelor Ve şi Vy, în funcţie de ra- 
portul l*/h, pentru oţel avînd modulul de elasticitate "E=? 2 x 10 daN/mm? 
şi pentru fontă avind E= 1,1 x 10% daN/mm?, se obţine diagrama din 
figura, 17.14, b. 

Grinda considerată va fi rațional dimensionată atunci cînd sînt uti- 
lizate deopotrivă rezistenţa materialului, caracterizată prin ca, cât şi 


P 


Fig. 17.14. Forme de secțiuni pentru 
fontă sau oțel: 


a — schema de solicitare; b — diagrama valorii op- 
time raportului 2?/h. 


7 2 3 (Yh 


rigiditatea, caracterizată prin deformația Y,. Soluţia optimă se află, după 

cum este ușor de observat, în punctul de intersecție a celor două curbe: 
[2 

Va = fa (3) care este o dreaptă ce trece prin origine şi Vu, = 


2 2 ` = de 
= fue (5) , care este o parabolă cu virful în origine. Punctul de optim, 


în sistemul considerat (fig. 17.14, b) are coordonatele mai mari (3,9), 
pentru fontă, iar pentru oțel coordonatele punctului de optim sînt mai mici 
(2,2). Este evident că volumul grinzii, în cazul utilizării fontei, este de 4,5 
ori mai mare decit în cazul utilizării oţelului. Raportul 12/h trebuie ales. 
diferit pentru o grindă din fontă față de o altă grindă din oțel. Din figura 
17.14, b se poate observa că pentru un raport 12/h = 3, în cazul fontei, 
corespunde un volum v = 9, în timp ce pentru oţel, la un raport de 1?/h= 2, 
corespunde un volum = 2, adică volumul este de 4,5 ori mai mic în 
cazul utilizării oțelului, decît în cazul utilizării fontei. Raportul 7?/hk, deter- 
minat din punctele de optim, valorifică deopotrivă atit calitatea materia- 
lului cît şi rigiditatea, definită de relația : 
a P = 4E- B-k? [đa N/mm]. 
Y B 


Relația rigidității la încovoiere J,, precizată mai sus, evidențiază. 
faptul , că valoarea sa este cu atit mai mare, cu cît E, b și h3 sint mai: 
mari şi cu atit mai mică, cu cît 13 este mai mare. 

Calitatea materialelor utilizate în construcţia mașinilor-unelte, deter- 
mină secţiuni transversale cu un raport diferit între înălţimea, h şi lăţimea b. 
În cazul considerat, rezultă că pentru o grindă avind aceeaşi lungime, 
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solicitată la fel, între înălțimile secţiunii grivzii pentru oţel sau fontă he 
sau h, există relaţia : 


he = 1,5 hy 


'Ținind seama de raportul volumelor corespunzătoare punctelor de 
optim, se obține o relație asemănătoare pentru lățimile secțiunilor, adică : 


b, = 6,75 ` b,. 


Interpretînd cele de mai sus, se constată că secțiunea grinzii din oțel 
este foarte subțire şi înaltă în comparație cu secţiunea grinzii din fontă. 
Totuşi o grindă din oțel cu un asemenea raport între lăţime şi înălţime 
pentru lungimi mari are o construcţie neraţională. 

Elementele componente ale maşinilor-unelte, cum ar fi batiurile, au 
dimensiunile precizate în general din considerente constructive, aşa încît 
niciodată nu poate fi obținută o combinaţie ideală între lungime, înălțime 
şi grosimea peretelui. Totuşi, pe baza celor de mai sus, se poate găsi o 
combinaţie raţională între dimensiunile l, h şi b, care să ducă la reducerea 
consumului de metal. 

Utilizarea oţelului, în locul fontei, în cel mai dezavantajos caz, poate 
conduce la economii de material de peste 50%. Utilizarea oţelurilor aliate 
nu este indicată, deoarece acestea sînt scumpe şi modulul de elasticitate E 
nu variază, pentru toate calităţile de oţel, cu mai mult de + 3%. 

La studiul rigidităţii elementelor maşinilor-unelte trebuie considerate 
orificiile, care se fac în pereţii batiurilor suporţilor şi a altor elemente compo- 
nente, şi micşorează apreciabil rigiditatea acestor elemente la torsiune. 
Utilizind, în final, capace de închidere pentru aceste orificii, se restabileşte 
aproape integral rigiditatea, acestor elemente pentru solicitarea de înco- 
voiere şi numai parţial pentru solicitarea de răsucire. 

Influenţa negativă a găurilor practicate în batiuri şi carcase, asupra 
rigidităţii, poate fi diminuată printr-o nervurare corespunzătoare. Nervu- 
rarea în diagonală şi nervurarea în zig-zag corespund cel mai bine 
acestui scop. 

Rigiditatea elementelor maşinilor-unelte, considerate ca părţi inde- 
pendente, nu garanteză, în toate cazurile, că maşina-unealtă va îi rigidă 
în ansamblul ei , dacă nu se va acorda o atenţie deosebită rigidităţii ansam- 
blului final, împreună cu rigiditatea elementelor de legătură cu flanşe 
şi şuruburi, a elementelor purtătoare ca bile, role, straturi de ulei etc. 

La maşinile-unelte moderne, care utilizează regimuri grele de lucru, 
o importanţă deosebită are şi rigiditatea acestora la vibrații. 

Maşinile-unelte rigide sînt rezistente la. vibrații. Este important de 
precizat faptul, că pentru mărirea rigidităţii maşinile-uvelte nu trebuie 
supradimensionate, deoarece acestea au o stabilitate redusă la vibrații. 

Rigiditatea maşinilor-unelte este o cerinţă constructivă extrem de 
complexă şi problemele în acest domeniu nu sînt încă pe deplin elucidate, 
mai există opinii controversate care, în mod firesc, nu pot fi dezvoltate 
mai pe larg în cadrul acestui curs. 
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Capitolul 18 
ORGANE SPECIFICE MAȘINILOR-UNELTE 


La construcția maşinilor-unelte se întrebuințează elemente mecanice 
de uz general cum sint şuruburile, capacele, unele lagăre ş.a. precum şi 
unele elemente mecanice specifice maşinilor-unelte cum sint: batiul şi 
ghidajele, arborii principali, lagărele acestora, şuruburile conducătoare, 
cuplajele etc. 

Elementele mecanice de uz general îndeplinesc acelaşi rol funcţional, 
lucrează în condiţii asemănătoare, la orice construcţie de maşină sau insta- 
laţie, constructiv sînt asemănătoare pentru toate maşinile, avînd o influență 
minimă sau chiar nulă asupra preciziei de prelucrare a mașşinii-unelte. 
Ele nu vor fi studiate în acest curs, datorită celor precizate, şi faptului că 
au fost studiate în cadrul altor discipline. 

Elementele mecanice specifice maşinilor-unelte, asigură acestora o 
-anumită configuraţie şi calităţi specifice acestor maşini. Maşinile-unelte 
justificînd raţiunea de existenţă a acestor elemente, ele se vor studia în 
cele ce urmează, 


18.1. BATIURILE MAȘINILOR-UNELTE 


w 


Batiurile maşinilor-unelte trebuie să satisfacă un complex de cerințe 
constructive, funcţionale, de rezistență, de economicitate ş.a.Materialele 
utilizate la construcţia batiurilor trebuie să asigure o rezistenţă la uzură 
corespunzătoare pentru ghidaje, cu un coeficient de frecare redus (u= 0,05 
...0,16), o conductibilitate termică bună, rezistenţă mare la coroziune şi 
o rezistență mecanică corespunzătoare. 

Batiurile se pot confecţiona : a— turnate din fontă cenușie, fontă 
maleabilă, fontă globulară, fontă aliată şi din oţel; b— sudate din table 
şi profiluri din oţel laminat. 

Majoritatea maşinilor-unelte au batiurile confecționate din fontă, 
deşi după cum s-a arătat, prin utilizarea oţelului se obțin economii însem- 
nate de metal, totuşi se utilizează fonta, pentru că are caracteristici teh- 
nologice bune şi amortizează mai bine vibraţiile. 

Există actualmente și fonte speciale care au caracteristici mecanice 
îmbunătățite pină la nivelul oțelului turnat şi datorită faptului că se 
elaborează mai uşor decît oţelul au, deci, o utilizare mai largă, în special 
la turnarea batiurilor mari, cu forme complicate. 
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Batiurile turnate din fontă se confecţionează uşor şi cu manoperă 
mai puţină decît cele din oţel, în special în cazul formelor complicate. 
Fonta față de oţel asigură condiții mai bune de alunecare şi de ungere a 
ghidajelor. Dezavantajul unui consum mai mare de metal, în cazul utilizării 
fontei, poate fi înlăturat, în mare parte, prin utilizarea fontelor aliate ale 
căror proprietăți mecanice pot ajunge la nivelul oţelurilor. Totuşi, trebuie 
precizat faptul, că fontele aliate, în anumite cazuri, devin mai scumpe 
decît oțelurile nealiate şi, deci, nu sînt economice. 

Batiurile sudate din oţel se preferă la forme simple, care nu necesită 
rmanoperă multă şi în cazul unui număr redus de bucăţi, cînd confecţionarea 
modelelor de turnare nu ar fi rentabilă. Oţelul, în construcţia batiurilor, 
este recomandat şi în cazul unor batiuri cu solicitări mari. 


18.1,1. FORMA CONSTRUCTIVĂ A BATIURILOR 


Fiecare maşină-unealtă are o anumită formă constructivă, dictată, 
de mărimea și configuraţia pieselor de prelucrat, de mărimea solicitărilor 
produse de forţele de aşchiere şi de o serie de cerinţe de ordin funcțional 
constructiv, ergonomic, estetic ete. Piesa cea mai importantă, care asigură, 
“în cea mai mare parte forma maşinii-unelte, este batiul. Toate piesele şi 
subansamblurile componente ale maşinilor-unelte se montează pe batiu, 
cu posibilităţi de a executa mişcări relative, sau fixe. Batiul trebuie să 
asigure menţinerea, pe durata ciclului de prelucrare a pieselor, poziţiei 
reciproce dintre subansamblurile fixe şi cele mobile. Prelucrarea unor 
piese precise, impune ca poziţiile relative dintre bazele de fixare şi cele de 
ghidare ale batiului, în timpul procesului de prelucrare, să nu se schimbe. 
La satisfacerea cerințelor de mai sus contribuie, pe lîngă alţi factori şi 
forma constructivă a batiurilor. 

Diversificarea, în grad tot mai înalt, a construcţiilor de maşini au 
lărgit considerabil necesităţile de prelucrare şi, ca. urmare, apariția unei 
varietăți mari de mașini-unelte. Din această cauză şi, uneori, din motive 
comerciale, de reclamă etc. se construiesc, actualmente maşini care au 
‘aceeași destinaţie, dar au forme diferite. Toate acestea au dus la o varietate 
'foarte largă a formelor constructive. de batiuri. Este important de precizat, 
că asupra formei bastiurilor mașinilor-unelte o importanţă hotăritoare o- 
are piesa de prelucrat (ca : formă, greutate, dimensiune, precizie etc.), 
“natura şi mărimea solicitărilor şi condiții de ordin funcţional constructiv, 
ergonomic, estetic ş.a. 


Forma pieselor este precizată din condiţii funcţionale şi de asamblare a. 
acestora într-o anumită maşină. Piesele, ca elemente de construcție mecanică, 
sînt corpuri solide de regulă metalice, delimitate de o anumită combinaţie 
de suprafețe cu forme şi dimensiuni adecvate asamblării şi funcţionării 
lor împreună. Suprafețele pieselor pot fi prelucrate pe maşini- -unelte în 
totalitate sau după caz, numai unele dintre ele. Aşadar, pentru a prelucra o. 
suprafață cilindrică interioară, se poate utiliza, după caz, un strung nor- 
mal, un strung carusel, o maşină de frezat, o maşină de alezat, o maşină de 
rectificat etc., genul de maşină, respectiv forma batiului acesteia, fiind 
.impus de forma şi configurația pieselor. De pildă, la o producție de unicate, 
alezajul unei bucşi se prelucrează pe un strung normal cu o formă de batiu, 
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iar alezajele unei carcase se vor prelucra pe o maşină de alezat şi frezat, 
avînd o altă formă de batiu. Deşi ambele mașini prelucrează suprafeţe 
identice, totuşi forma piesei necesită o anumită formă de batiu şi un anumit 
sistem de prelucrare, cu piesa fixă sau mobilă, cu scula executind mişcarea 
de rotație sau translație. 

Tot în acest cadru este de remarcat faptul că forma batiurilor este 
influențată de modul de generare a suprafeţelor pieselor şi de procedeul 
de aşchiere utilizat. Astfel, batiul strungurilor este diferit de cel al maşinilor 
de rabotat, mortezat, rectificat etc. 

Dimensiunile piesei determină dimensiunile maşinilor-unelte şi, deci, 
dimensiunile batiurilor acestora. În cazul unui strung normal, lungimea 
maximă a piesei de prelucrat determină lungimea batiului, iar diametrul 
maxim prelucrat determină înălțimea virfurilor. Luînd în considerare şi 
gradul de specializare pe producţie, pe lingă dimensiunile piesei, rezultă 
că batiurile strungurilor, de exemplu, sînt diferite ca formă şi dimensiune 
la strungurile normale, față de cele automate şi:semiautomate, carusel etc. 


Greutatea pieselor influenţează forma batiurilor, prin aceea că la pre- 
lucrare, în general piesele mari trebuie să execute cît mai puține mişcări, 
pentru a reduce consumul de energie. Un exemplu evident în acest sens este 
dat de maşinile de frezat, care în cazul pieselor mici şi mijlocii se construiesc 
cu masa în consolă, cu posibilităţi de mişcare a piesei după trei direcţii, 
iar în cazul pieselor mijlocii şi mari se utilizează maşini de frezat portal, la 
care piesa execută doar o singură mişcare, de avans longitudinal. Cele 
două tipuri de maşini, deşi execută aceleași prelucrări, au forme de batiuri 
cu totul diferite. Un alt exemplu, în acest sens, sînt strungurile plane, 
verticale sau carusel, destinate să prelucreze piese mai grele, avînd un diame- 
tru mult mai mare decît lungimea față de strungurile normale. Greutatea 
piesei, în acest caz, a dus la.:construirea unui strung cu axul vertical, cu o 
anumită formă de batiu, asigurind o solicitare avantajoasă a axului prin- 
cipal, o prindere și desprindere a piesei mai comodă, o supraveghere uşoară 
a lucrului şi o rigiditate mai mare maşinii. 

Piesele constituind raţiunea de existenţă a maşinilor-unelte, acestea 
au un rol hotăritor asupra formei batiurilor. 

Condiţiile de rezistenţă influențează forma batiurilor prin aceea că, 
aceasta trebuie să asigure : a— rigiditate cît mai mare, pentru a exclude 
deformaţiile elastice care apar în timpul prelucrării, și a asigura piesei o 
precizie dimensională bună; b — rezistenţă ‘corespunzătoare la vibrajii, 
care să asigure o calitate bună a suprafețelor prelucrate; e— rezistenţă la 
uzură, pentru a asigura maşinilor-unelte o durabilitate mare. Problemele 
de uzură se pun la mșinile-unelte, în special la cuplele cinematice de tip 
sanie ghidaj, care au o influenţă hotăritoare asupra preciziei piesei. 

Aşa cum s-a arătat (v. paragr. 17.4), secţiunea dreptunghiulară cadru 
are cea mai bună rigiditate la solicitări simultane de răsucire şi încovoiere; 
din această cauză ea este foarte răspîndită la construcţia batiurilor 
(fig. 18.1). Totuşi această secţiune nu poate fi menţinută pe toată lungimea 
batiului, datorită unor cerinţe constructive şi funcţionale. Pentru montarea 
unor mecanisme sau pentru evacuarea, aşchiilor, în anumite zone se practică 
diferite orificii, care reduc rigiditatea batiului, aşa cum s-a arătat în capi - 
tolul precedent. 
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Pentru a satisface cerinţele de rigiditate la încovoiere şi răsucire se 
construiesc uneori, şi secţiuni de batiuri, în accepțiunea precizată, sub formă 
de cadru dreptunghiular închis, fără orificii (fig. 18.1, a).| Necesităţi con- 
struetive şi funcţionale impun abateri Ze, la secţiunea ca dreptunghiu- 


Fig. 18.1. Secţiuni de batiuri 
cu profil de tip cadiu drept- 
unghiular. 
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lară cadru, prin practicarea unor deschideri în această secțiune, la partea 
inferioară (fig. 18.1, b) sau la partea superioară (fig. 18.1, c). Asigurarea 
unei rigidități sporite la solicitarea de încovoiere, preponderentă în cazul 
mai multor tipuri de mașini-unelte (strunguri, maşini de rabotat, mortezat, 
frezat etc.) se face prin combinarea profilelor de formă I cu cele de tip cadru 
dreptunghiular (fig. 18.1, b, c, d). În cazul unor solicitări mai mari, ce 
apar de regulă la maşinile-unelte grele cu regimuri de lucru intense, la 
prelucrările de eboşare a unor piese mari, avînd și greutăți proprii mari, 
secțiunea fde tip cadru dreptunghiular este întărită de profile I nu 
numai pe pereții laterali ca în figura 17.1, b şi c, ci şi prin utilizarea unor 
pereți intermediari cu secțiune I (fig. 18.1, d). 

Realizarea unor căi de ghidare multiple pentru cărucioare, pe părțile 
laterale ale batiului, se face prin modificarea corespunzătoare a secțiunii 
batiului, respectind mai mult sau mai puțin conceptul teoretic de secțiune 
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a batiului cu rigiditate maximă la încovoiere şi răsucire (fig. 18.1, e). 
La maşinile-unelte grele, cu solicitări de încovoiere foarte mari, se pot uti- 
liza batiuri cu secţiuni sub formă de U sau L pentru pereţii laterali 
(fig. 18.1, f şi g). Poziţia sculelor montate, pe cărucior; în partea din faţă a 
maşinii-unelte, unde sînt montate organele de comandă şi este prestabilită 
poziția operatorului, crează pe lîngă solicitări importante de încovoiere 
şi solicitări de răsucire, aşa cum este în. cazul strungurilor (v. fig. 17.1, 2 şi 
3). Construcţia batiurilor, în aceste cazuri, are o formă specifică (fig. 18.1, 
i) pentru a prelua solicitările mari de încovoiere care apar la strunguri, 
prin forma I sau Z a pereţilor laterali, cu rigiditate maximă la încovoiere 
şi laperetele din faţă s-a mai adăugat un perete înclinat cu scopul de evacuare 
a şpanului şi de a prelua solicitările de răsucire (v. tab. 17.1) cauzată 
de poziţia sculelor. 

Maşinile-unelte cu comandă numerică după program, trebuie să satis- 
facă regimuri de lucru foarte grele şi condiţii funcţionale şi constructive, 
adecvate comenzii numerice după program. Construcţiile de batiuri, pentru 
această categorie de maşini-unelte, sînt în mare parte diferite faţă de 
cele utilizate la maşinile-unelte cu comenzi manuale. Un batiu pentru un 
strung automat cu comandă numerică după program, este prezentat în 
figura 18.1, j. Forma constructivă a acestui batiu este mai complexă 
decît în cazurile obişnuite, âvînd suprafeţe de ghidare multiple pentru 
cărucioare portscule, plasate orizontal, vertical, pe ambele feţe ale batiului, 
sau înclinat. Prin urmare, ba- 
tiul este supus la un sistem 
spațial de forţe de solicitare, 
care impun o formă construc- 
tivă complexă, formată din 
cadre dreptunghiulare închise, 
sau deschise, cu pereţi drepți Y 
de formă I sau L şi cu pereţi 
înclinați. 

În cazul maşinilor-unelte 
la care solicitarea de răsucire 
este mai mare decît solicitarea 
de încovoiere, se utilizează, pe 
lîngă secţiunile dreptunghiu- 
lare de tip cadru (fig. 18.2, a), 
şi secţiuni inelare simple 
(fig. 18.2, c) sau secţiuni ine- 
lare combinate cu alte forme 
de secţiuni (fig. 18.2, b), după 
necesități. Secţiunile de bati- 
uri, prezentate în figura 18.2, 
a, b şi 6, sînt utilizate de 
regulă la batiurile verticale. Secţiunea din figura 18.2, b poate fi utilizată 
și la construcţia batiurilor orizontale. Construcţia secţiunilor de batiuri 
inelare sînt dezavantajoase, deoarece prin forma lor on asigură condiţii 
bune pentru montarea elementelor și mecanismelor maşinilor-unelte 
în interiorul lor. 


A 
SSS 


N 
N 
SS 


Fig. 18.2. Secţiuni de 
batiuri cu profil diferit. 
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La construcţia batiurilor trebuie să se satisfacă atit cerințele de rigi- 
ditate, cît şi cerințele funcționale şi constructive. Realizarea tuturor 
acestor cerinţe trebuie să se facă în strinsă dependență, în sensul de a 
optimiza forma constructivă a batiului în concordanță cu restricţiile 
impuse. Utilizarea pereţilor longitudinali, orizontali sau înclinați la 
secţiunile de batiuri, contribuie la creșterea considerabilă a rigidităţii 
acestora (v. tab. 17.1). Necesitatea pereţilor înclinați (fig. 18.2, d, e şi f) 
este impusă, uneori, şi din motive funcționale, pentru a servi la evacuarea 
aşchiilor şi a lichidelor de răcire-ungere. Aşadar, utilizarea pereţilor încli- 
nați satisface, în aceste cazuri, atît cerințele funcționale cît şi pe cele de 
rigiditate. 

Pentru a mări capacitatea de amortizare a vibraţiilor, în anumite 
cazuri, la construcţia batiurilor se folosesc materiale de umplutură (fig. 
18.2, g), cum este betonul, care contribuie la creşterea masei batiului şi, 

deci, la micşorarea pulsaţiei proprie a 

Tabelul 18.1 acestuia, mărind astfel capacitatea de 

amortizare a batiului. In cazul unui 
strung normal secțiunea de batiu cu, 
umplutură de beton (fig. 18.2, g) este 


Grosimea pereţilor batiurilor 


Batiuri pe categorii | Gemener] realizată din două cadre închise, umplute 
dei ec cu beton. Pentru mărirea rigidităţii şi a 

isi ulei be frei 12...20 capacității de amortizare a vibrațiilor, 
a nu este economic şi nici eficient să se 
Mașini-unelte mijlocii |___18...25 construiască batiuri masive din metal 
Mașini-unelte grele 23...35 | cu pereții groși. Din practica industrială, 
se precizează grosimea minimă (tab. 18.1) 


a pereţilor batiurilor turnate. 
În scopul măririi rigidităţii batiurilor se folosese pereţii transversali 
şi longitudinali aşezaţi în plan orizontal în mai multe feluri (fig. 18.3). 
Dispunerea în diagonală a pereţilor transversali (fig. 18.3, c, d şi e) asigură 
o rigiditate mai bună decît dispunerea paralelă (v. tab. 17.1). De pildă, 
batiul strungului normal românesc de tip SNA 710 are dispunerea pere- 
ților de rigidizare 7 (fig. 18.3, g) în diâgonală, asigurînd acestui strung o 


3 + 


b. 


VAVA 


Fig. 18.3. -Sisteme de rigidizare a batiurilor. 
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rigiditate maximă. De asemenea, în această figură se pot vedea bazele 
de fixare şi montare 2, precum şi bazele de ghidare 3. 


Condiţiile de ordin functional, constructiv, estetic ș.a. influenţează 
şi ele forma batiurilor maşinilor-unelte. În mod asemănător cu celelate 
condiţii, care influențează forma, batiurilor, şi acestea au carcteristici 
comune pentru toate tipurile de maşini, existind diferențe de aplicare a 
lor la diferite tipuri de mașini-unelte. Forma batiurilor trebuie să satisfacă, 
uneori, posibilitatea montării în interiorul lor a diverselor mecanisme de 
comandă şi acţionare, a instalaţiilor de răcire-ungere, a colectoarelor de 
piese finite şi de așchii. 

Maşinile-unelte cu acţionare hidraulică pot avea rezervorul de ulei 
plasat în interiorul batiului sau în exteriorul său. De asemenea batiul 
trebuie să permită montarea elementelor componente ale instalaţiei hidra- 
ulice (generatoarele și motoarele hidraulice, conductele şi echipamentele 
de comândă etc.). Toate acestea impun forme specifice pentru batiurile 
utilizate la aceste tipuri de mașini-unelte. 

Echipamentul de acţionare electrică a maşinilor-unelte impune, în 
anumite cazuri, diferite modificări de formă la batiuri. Spre exemplu, 
la unele strunguri şi maşini de frezat motoarele electrice se pot monta în 
interiorul batiului sau în exteriorul acestuia, determinind prin aceasta o 
anumită formă de batiu. 

Pentru eliminarea așchiilor, după cum s-a mai arătat, se utilizează pere- 
ţii înclinați, care conduc aschiile spre colectare. În cazul unor mașini-unelte 
automate cu comenzi după program, clasice sau numerice, lucrînăd cu regi- 
muri de aşchiere foarte intense, la care cantitătea de așchii produsă în 
unitatea de timp este mare, sînt utilizate transportoarele de așchii cu 
banda rulantă sau cu melc, montate de regulă în interiorul batiului: 
Evacuarea aşchiilor se poate face şi prin fundaţie, unde se montează, în spaţii 
anume proiectate, diferite tipuri de mecanisme transportoare, care trans- 
portă așchiile într-un depozit central de prelucrare, sortare, ambalare 
etc. a acestora. 

Pe lingă modificările de formă impuse de cerinţele de mai sus, batiurile 
mai trebuie să permită montarea filtrelor pentru regenerarea lichidelor 
de răcire-ungere, a grătarelor la intrarea în rezervor, a tăvilor colectoare 
sau jgheaburilor (uneori sînt construite monolit cu batiul) pentru lichidele 
de răcire-ungere şi aşchii. 

Maşinile-unelte automate care prelucrează piese mici sînt prevăzute 
cu colectoare de piese, montate, uneori, în interiorul batiului, impunind 
acestuia o anumită formă. 

Din considerente estetice, în interiorul batiului sînt prevăzute, pentru 
anumite tipuri de mașini-unelte, dulapuri şi nișe pentru păstrarea şi depo- 
zitarea sculelor, aparatelor de măsură şi control, a roţilor de schimb, 
precum şi a diferitelor dispozitive componente ale maşinii etc. 

Forma batiurilor este influenţată şi de o serie de cerinţe ergonomice, 
care au drept scop corelarea optimă a formei şi dimensiunilor maşinilor- 
unelte cu configurația şi potenţele fizice ale operatorului uman. Batiul 
trebuie să aibă o formă corespunzătoare montării tuturor organelor de 
comandă, în concordanță strictă cu cerința unei acţionări comode şi sigure 
a acestora de către operator. l 


-437 


Toate restricţiile de formă impuse batiurilor maşinilor-unelte duc, 
în final, la o formă constructivă compactă, în măsură să satisfacă pe lingă 
cerințele de rigiditate şi pe cele de ordin funcțional constructiv, ergonomic, 
estetic şi economic. Aceasta este justificarea faptului că maşinile-unelte 
moderne au aproape, în majoritate, forme compacte. 

Asupra formei batiurilor maşinilor-unelte influenţează şi cinematica 
de generare a suprafețelor pieselor. Aşa cum este cazul la maşinile de 
danturat roți dințate cilindrice, care după cum este cunoscut sînt de mai 
multe feluri (cu freză melc, cu cuţit-roată sau pieptene etc.), putind lucra 
după principiul cu dreaptă fixă sau cu dreaptă mobilă. Toate aceste tipuri 
de maşini au acelaşi scop funcţional, însă au forme constructive diferite 
după modul de generare al evolventei. Este evident că forma batiului 
maşinilor de dantura cu îreză-melc este diferită de cea a maşinilor de dan- 
turat cu cuţit roată sau cu cuţit-pieptene. 

De asemenea, există diferenţe de formă ale batiurilor şi în cadrul ace- 
leiași grupe de maşini, cum este cazul la maşinile de danturat cu cuțit- 
pieptene, care pot lucra după principiul cu dreapta fixă sau mobilă. 

Cerinţele tehnologice de fabricare a batiurilor impun o anumită 
formă, cu anumite nervuri, dintr-o bucată sau din mai multe bucăţi, 
asamblate sau nu între ele. Tipul maşinilor-unelte, condiţiile de rigiditate 
ale acestora şi mărimea seriei de fabricaţie influenţează, în mare parte, 
tehnologia de fabricaţie a batiurilor. 

La fabricarea batiurilor din fontă trebuie să se ţină sema de modi- 
ficările dimensionale cauzate de tensiunile interne ce iau naştere la răcire. 

Evitarea unor tensiuni interne mari, 

Tabelul 18.2 Care pot provoca fisuri în pereţii bati- 

ului, se face asigurînd grosimi uniforme 
la pereţi, prin măsuri tehnologice și con- 
structive. Este cunoscut faptul, că, la 
grosimi mici ale pereţilor batiurilor tur- 


Grosimea minimă admisă a pereţilor 
batlurilor 


Grosimea minimă admisibilă 


a pereților [mm] nate, poate apărea fenomenul de albire a 
Calitatea fontei fontei, care diminuează calitățile mate- 
Fontă cenușie Fontă rialului. Pentru a evita acest fenomen 

obișnuită modificată 


se impune pereţilor batiurilor din fontă 

o anumită grosime minimă (tab. 18.2). 

_Fe 100 ___| 20 | __— | Deasemenea, se vor evita racordările cu 
Fc 150 15 = raze mici. 

Eliminarea tensiunilor interne se 


Fc 200 1 6 = - 

S 4 face prin tratamente de detensionare 
Fc 250 10 5 executate pe cale mecanică sau termică, 
Fe 300 2 5 aplicate de regulă după prelucrarea de 


degroşare. Detensionarea mecanică se 
poate face prin ciocnirea timp îndelun- 
gat a suprafețelor ghidajelor și a nodurilor termice. Aplicarea combi- 
nată a detensionării mecanice și termice dă rezultate mai bune decît 
în cazul aplicării simple a acestor procedee. 

Detensionarea termică sau îmbătrinirea poate fi naturală sau artifi- 
cială. Îmbătrînirea naturală se aplică batiurilor mai pretenţioase, de 
regulă în cazul fabricării lor în serii mici. Timpul necesar îmbătrinirii na- 
turale este de circa 6 ... 12 luni sau mai mult. Operația constă din supu- 
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nerea batiurilor, de regulă degroşate, la intemperiile atmosferice. Îmbătri- 
nirea naturală aplicată batiurilor nedegroşate îndepărtează tensiunile 
interne în proporţii de numai 15 ... 25%. 

În cazul fabricaţiei de mașini-unelte în serie mare îmbătrînirea natu- 
rală nu este rentabilă şi se aplică îmbătrinirea artificială, care se realizează 
în câteva zile. Operația de îmbătrinire artificială se face prin încălzirea în 
cuptor a batiurilor, la o temperatură de 450° ... 600°0 şi menţinerea la 
această temperatură timp de cîteva ore, apoi batiurile se răcesc odată cu 
cuptorul. 

Forma batiurilor este influenţată şi de tipul producţiei de maşini-unelte. 
În cazul unor serii mari de fabricaţie pentru batiuri, acestea, se vor fabrica 
prin turnare, avînd forme adecvate acestui procedeu tehnologic. Tipizarea 
impusă, de asemenea în cazul producţiei de serie şi masă, influenţează 
şi ea într-o anumită măsură procedeele de fabricaţie ale batiurilor şi, deci, 
forma acestora. 


18.1.2. CLASIFICAREA BATIURILOR 


Batiurile maşinilor-unelte pot fi clasificate după mai multe criterii, 
cum ar fi: forma batiurilor, poziția ghidajelor, profilul ghidajelor, materia - 
lul ghidajelor, materialul batiului, tehnologia de fabricare a batiului şi a 
ghidajelor etc. 

După formă, există batiuri orizontale sau verticale de tip grinzi sau 
cadre, confecţionate dintr-o bucată sau din mai multe bucăţi, tipizate sau 
netipizate. Poziţia ghidajelor pe batiurile maşinilor-unelte poate fi: ori- 
zontală, verticală, înclinată sau combinaţii ale acestor poziţii. Ghidajele 
batiurilor de mașini-unelte pot fi cu traiectoria rectilinie sau circulară, 
avînd profile liniare, triunghiulare, trapezoidale, circulare, coadă de rîn- 
dunică etc. În cazul ghidajelor dintr-o bucată cu batiul, material utilizat 
este, în general, fonta cenușie, fonta modificată, fonta oţelită și fonta aliată, 
iar în cazul ghidajelor aplicate se pot folosi fonte aliate, oţeluri de calitate 
(OLC 15, OLC 20, 41 © 10 ş.a.) şi materiale plastice ea, textolitul sau produse 
similare cu acesta (tezitul, umatextul, umacartul etc.). După materialul 
batiului se deosebesc batiuri din fontă sau din oţel. Tehnologic batiurile 
se pot realiza prin turnare din fontă sau oţel şi prin sudare din oţel, avînd 
ghidaje monolit sau aplicate. 

Existenţa numeroaselor criterii de clasificare, care fac să se deose- 
bească batiurile de mașini-unelte între ele, nu permit elaborarea unui sis- 
tem unitar de clasificare cuprinzind toate formele constructive ale acestora. 
Totuşi prin asocierea mai multor criterii din cele enumerate mai sus, se 
prezintă o clasificare a batiurilor maşinilor-unelte în tabelul 18.3. 

Batiurile în formă de grinzi dintr-o bucată (tab. 18.3) ce fac corp 
comun cu cutia de viteze se utilizează, în general, la maşinile-unelte uni- 
versale mici şi mijlosii din categoria strungurilor, maşinilor de centrat, 
de echilibrat, de filetat ete. Aceste batiuri sînt mai rigide decit cele cu 
carcasa cutiei de viteze separată, însă nu sînt prea mult utilizate datorită 
dificultăţilor de turnare şi de prelucrare prin aşchiere şi, deci, a costului 
lor ridicat. Batiurile în formă de grinzi din mai multe bucăţi pot fi realizate 
din părţi netipizate în cazul maşinilor-unelte universale sau din părţi 
tipizate în cazul maşinilor-unelte agregate. 
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Tabelul 18.3. 


Tipuri construetive de batiuri 
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(continuare tab. 18.3) 


În cazul unor mașini-unelte foarte precise sau suprasolicitate, cum sînt 
cele cu comandă program clasică sau numerică, precum şi la maşinile-unelte 
grele, se utilizează batiuri în formă de cadre închise sau deschise, realizate 
dintr-o bucată sau mai multe bucăţi. Aceste batiuri se întîlnesc la strungu- 
rile automate multiaxe, la strungurile cu comenzi numerice după program, 
la strungurile carusele, la mașinile de frezat longitudinal, la mașinile de 
rabotat cu masă mobilă și la unele maşini speciale şi specializate. 


18.1.3. CALCULUL DE VERIFICARE AL BATIURILOR 


Batiurile de mașini-unelte trebuie să satisfacă, pe lingă condiţiile de 
rezistenţă la solicitările forțelor exterioare, şi condiţiile de deformaţii mi- 
nime, impuse de precizia de prelucrare a maşinilor-unelte. Limitarea de- 
formațiilor batiurilor sau reducerea acestora la valori extrem de mici, este 
o problemă din cele mai complexe şi comportă dificultăți mari de realizare. 
La calculul batiurilor, problemele de rezistenţă a acestora la solicitarea for- 
telor exterioare se pun în condiţiile limitării sau etiminării totale a defor- 
maţiilor, dacă este posibil. După cum s-a arătat, în cele de pînă acum, 
pentru realizarea unui batiu se pun numeroase restricții de ordin funcţional, 
constructiv, estetic etc., care impun abateri mai mici sau mai mari de la 
o anumită formă determinată teoretic prin condiţii de rigiditate, de sta- 
bilitate la vibrații şi de deformaţii termice minime. 

Pe lingă cele precizate mai sus, toate calculele de proiectare ale batiu- 
rilor sînt realizate în ipoteze simplificatoare, cu un grad mai mic sau mai 
mare de aproximare. Aşa, de exemplu, la calculul de rezistenţă se admit 
cîteva ipoteze simplificatoare : a — înlocuirea solicitărilor variabile cu 
solicitările statice, considerate în cazul cel mai defavorabil (v. cap. 17); 
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b — utilizarea în calcule a unor forme de batiuri simplificate, de tipul 
grinzilor drepte cu secţiune constantă şi cu axa rectilinie gi de tipul cadre- 
lor static nedeterminate. 

Experiența industrială şi practica de laborator sînt, în final, hotă- 
ritoarea pentru stabilirea formei și dimensiunilor batiurilor de maşini- 
unelte. După stabilirea unor forme şi a unor dimensiuni pentru batiuri, 
pe bază de calcule, se definitivează formele şi dimensiunile finale ale 
acestora, în urma unor experienţe de laborator. Aceste forme şi dimen- 
siuni de batiuri se verifică la eforturile unitare, considerînd batiurile ca 
fiind, corpuri. cu învelişuri subțiri de contur oarecare (fig. 18.4). Se consideră 
un element de. batiu (fig. 18.4) solicitat de momentul de torsiune M,, 


Fig. 18.4. Element de batiu cu secţiune oarecare. 


care cauzează apariţia în punctele secţiunii a tensiunilor tangenţiale, para- 
lele cu linia medie a profilului. Datorită faptului că peretele batiului este 
subţire, se poate considera că tensiunile tangenţiale sînt repartizate uniform 
pe grosimea peretelui. Această ipoteză este cu atit mai adevărată cu cît 
grosimea, peretelui este mai mică. 

Elementul de batiu, considerat în cazul general, poate avea o varia- 
ţie de secţiune pe lungimea sa. Pentru o lungime foarte mică dz din lungi- 
mea batiului, se poate considera că secţiunea este constantă. 

Pentru evidenţierea tensiunilor tangenţiale care apar pe linia medie 
a peretelui batiului şi a celor care apar în planele axiale P}, Pa ş.a. se 
detaşează un element din peretele batiului, cuprins între planele P, şi P, 
(fig. 18.4, b). Elementul detaşat are şase fețe, însă tensiunile tangentiale, 
care satisfac legea parităţii, apar numai pe cele patru feţe verticale ale 
acestuia. Tensiunile 7,, cît şi tensiunile 72, apar în secţiunea longitudinală 
şi în cea transversală a elementului de batiu detașat. 

Condiţia de echilibru a forțelor elementare, existente pe elementul de 
batiu detaşat, satisfac condiția de echilibru, adică: 


748, dr = Ta02 da. 


Lungimea dz fiind aceeaşi pentru toate fețele verticale longitudinale 
de grosime 5, sau ò, (fig. 18.4, b), rezultă că în fiecare punct al secţiunii 
transversale, există relaţia : 


tii = Ta6p= TÒ = Consi. 
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Produsul definit de aceste relaţii se numeşte flux al tensiunilor tangen- 
tiale şi evidenţiază faptul că tensiunile sînt mari la grosimi mici ale pere- 
telui batiului şi mici la grosimi mari ale acestuia, pentru că acest flux de 
tensiune are o valoare constantă. 

Momentul de torsiune aplicat elementului de batiu satisface ecuaţia 
de echivalență, definită de relaţia : 


M, = | erda =f pTtò ds, 
a s 


unde p este raza de acțiune a tensiunilor tangentiale de pe suprafața ele- 
mentară : 
dA = 8:68, 

iar ds— lungimea elementară pe linia medie a suprafeţei: elementare dA. 

Conform acestei relaţii, momentul de torsiune aplicat trebuie să fie 
egal cu suma momentelor tensiunilor ce acționează pe suprafăţa secțiunii. 

O suprafață elementară din planul batiului de secțiune oarecare poate 
fi calculată astfel: 
dQ = 0,5p : ds. 

Pe baza relaţiei fluxului tensiunilor tangenţiale şi a suprafeţei elemen-. 

tare de mai sus, ecuaţia de echivalență devine : 


M, = 27: òf e ds = 27-8- Q, 
s 


în care Q este suprafața cuprinsă de linia medie a peretelui secțiunii de bàtiu. 
Din relația de mai sus se poate explicita tensiunea tangențială : 


-— M, . 
"28-09 

În general, din considerente constructive și de rigiditate (v. paragr. 
17.4), secţiunile de batiuri se fac sub formă de cadru dreptunghiular închis. 


Dacă această secţiune dreptunghiulară are laturile h şi b, atunci tensiunea 
tangențială pentru. acest profil se calculează cu relaţia : 


oaie pac 

2ò(h— ò) (b — ò) 

Analizînd relațiile tensiunilor tangenţiale pentru cazul general şi 
pentru cazul particular al secțiunilor dreptunghiulare de tip cadru închis 
utilizat la batiurile maşinilor-unelte, se poate constata că, în cazul cînd 
suprafaţa Q este constantă, tensiunea tangenţială este maximă, dacă 
grosimea, peretelui ò este minimă. Pentru un calcul de verificare, această 
tensiune trebuie să satisfacă relația : 


M, 
Tmaz OU. < Tas 
2 5min . Q 
unde tensiunea tangenpială admisibililă 7, = 80... 120 daN/cm? pentru 


fontă şi t, = 150...200 daN/cm? pentru oțel. 
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Respectarea restricției de mai sus se poate asigura, cu o economie de 
metal, dacă se micşorează grosimea peretelui ò pînă la o valoare minimă, 
deoarece secțiunea Q trebuie să satisfacă pe lîngă condiţiile de rezistenţă, 
şi pe cele constructive, funcţionale, estetice, 
ergonomice etc. şi deci, ea un poate fi micşorată,. 

De obicei în secțiunile dreptunghiulare, de 
tip cadru închis, ale batiurilor se practică diferite 
orificii care slăbesc considerabil rezistenţa la 
torsiune a acestora. În cazul oriticiilor cu secţi- 
une dreptunghiulară sau trapezoidală (fig. 18.5), 
se poate admite cu suficientă aproximație că 
rezistenţa, conturului este determinată de suma 
rezistenţelor la torsiune a profilelor elementare 
avînd dimensiunile S, şi 5, (fig. 18.5). 

În aceste cazuri valoarea maximă a tensiunilor tangenţiale se calcu- 
lează astfel : 


Fig. 18.5. Secţiune dreptun- 
ghiulară cu orificii. 


M, 
Taz = ] 


W, min 


în care W, este modulul de rezistență la torsiune, care pentru un profit 
dreptunghiular se calculează cu relația : 


W = k- 8,82, 


unde coeficientul k = 1/3, pentru cazul cînd 8,/8, > 4. 
Pentru conturul cu deschizături (fig. 18.5) valoarea tensiunilor tan- 
gențiale maxime este: 


3M, 


Tmas = S Ta- 


8,52 
1 


nmin 


iM 


Deformaţia unghiulară cauzată de solicitarea de torsiune se poate 
calcula cu ajutorul legii conservării energiei, care consideră că lucrul 
mecanic exterior produs de cuplul de torsiune M, pe elementul considerat, 
se transformă integral în energie potenţială de deformaţie, adică : 


Med 1 


5 T say, 


V 
în care dọ este unghiul de torsiune elementar, iar dV= 5:ds-da repre- 
zintă volumul elementar. 


Luînd în considerare relaţia generală a tensiunilor tangenţiale, unghiul 
de torsiune elementar este dat de relaţia : 


NEA E 
=e- T S 
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Cu această relație poate fi calculată mărimea unghiului de torsiune 
pe unitate de lungime: 


EI EELEE N $ äs. 
dr 40.02] è 20.0] 


unde : v = M,/2Q- è. 

Relaţia de mai sus, împreună cu relația de calcul a tensiunilor tam- 
gențiale t, în cazul general, sînt cunoscute sub numele de formulele lut 
R. Bredt. 

În cazul cînd pe toată lungimea liniei medii a profilului considerat. 
grosimea ò este constantă, atunci unghiul 6 se calculează cu relația : 


= M,- 8 . 
4G- è- Q2 


În cazul maşinilor-unelte cu batiuri avînd o secțiune de tip cadru 
dreptunghiular închis cu orificii constructive, deformația unghiulară 0, 
calculată cu o aproximaţie acceptată practic, va fi : 


ag e a le, 
AG - 02 Zi d 
Unghiul 0 de deformatie, specific, la torsiune se poate calcula pentru 
toată lungimea l a batiului, astfel : 
Mle Sa, 
4 - 02 21 Òn 


În cazul particular, cînd batiul are un contur dreptunghiular cu 
laturile exterioare h şi b cu grosimea constantă ò, unghiul 6, devine: 


Mih +b—28)1_. 
o 2G(h — 8)? (b— 8)? è 
Pentru cazul particular al batiurilor de tip cadru dreptunghiular 
închis, cu orificii, unghiul 0, are valoarea : 
3M, 
G Y 8,8 
Valoarea unghiului 0, pentru orice construcţie de batiu, trebuie să 


fie minină sau chiar nulă, pentru a asigura o precizie maximă piesei 
prelucrate. 


0, =. 


= 


18.2. GHIDAJELE MAȘINILOR-UNELTE 


Pentru generarea suprafețelor pe mașini-unelte, fiecare tip de maşină- 
unealtă are mai multe organe de execuţie principale sau auxiliare, care sint 
puse în mişcare pe traiecţoriile generatoare, directoare şi de poziționare, 
cu ajutorul cuplelor cinematice de rotaţie de tip fus-lagăr sau în mişcare 
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de translație, cu ajutorul cuplelor cinematice de tip sanie-ghidaj. După 
rolul lor funcţional, se poate aprecia că ghidajele sînt elemente construc- 
tive de cea mai mare importanţă pentru precizia şi funcţionalitatea magi- 
nilor-unelte. | 
La proiectarea ghidajelor este important să se asigure acestora forme, 
dimensiuni şi poziţii favorabile solicitărilor exterioare, urmărind, ca presiu- 
nile de contact să nu depăşească valorile admise de materialele utilizate, 
astfel încît jocurile dintre suprafețele de alunecare să nu se mărească, 
pentru că prin aceasta se va micşora precizia de prelucrare. Evitarea acestor 
inconveniente se poate face prin adaptarea unor soluţii constructive care 
asigură repartizarea uniformă a presiunilor de contact pe suprafeţele de 
ghidare. O importanță deosebită la construcţia ghidajelor o are materialul 
utilizat, care trebuie să aibă o rezistenţă mare la uzură, şi să asigure condiţii 
optime de alunecare şi de ungere a suprafețelor în contact. Ghidajele 
trebuie construite astfel, încît sub acţiunea forţelor de solicitare să nu se 
deformeze şi să cauzeze, pe lîngă alte inconveniente, şi modificarea jocu- 
rilor în ghidaje care pot produce gripări sau deplasări forțate ale organelor 
de execuţie. În general, pentru evitarea gripărilor şi uzurilor maxime, se 
recomandă ca suprafeţele de ghidare, în contact, să nu aibă aceiaşi duritate. 
Asamblarea şi prelucrarea ghidajelor sînt operaţii de mare importanţă 
funcţională pentru maşina-unealtă. Compensarea jocurilor mari, cauzate 
de uzura suprafeţelor în frecare, se asigură cu ajutorul unor sisteme de 
reglare a ghidajelor. ` 


18.2.1. CONSTRUCŢIA GHIDAJELOR 


La maşinile-unelte se utilizează o mulțime de tipuri constructive şi 
funcţionale de ghidaje. Din această cauză clasificarea se face după mai 
multe criterii. Astfel, după modul de functionare, se deosebesc : a— ghidaje 
de alunecare ; b— ghidaje de rulare. Luind în considerare forma profilului 
ghidajului aceste se pot grupa, astfel : a— ghidaje triunghiulare (cu profil 
A, V şi coadă de rindunică); b— ghidaje dreptunghiulare sau plane; e— 
ghidaje cilindrice. Dacă ghidajele pot prelua sau nu momente de răstur- 
nare ele, se clasifică în: a—ghidaje închise; b— ghidaje deschise. După 
traiectoria organului mobil ghidajele pot fi: a— ghidaje pentru mişcare 
rectilinie ; b—ghidaje pentru mişcarea circulară. Constructiv ghidajele se pot 
realiza: a— dintr-o bucată cu organul fix sau mobil; b— aplicate pe 
organul fix sau pe organul mobil. 

A. Ghidajele de alunecare cu frecare mixtă în construcţia mașinilor- 
unelte sînt mult mai utilizate decît cele de rulare. La ghidajele de alunecare 
pentru mişcarea rectilinie, teoretic pot fi folosite, ca suprafeţe de ghidare, 
combinații de suprafeţe plane (fig 18.6, a şi b), combinaţii de suprafeţe 
plane și curbe (fig. 18.6, c, d şi e), sau combinaţii de suprafeţe curbe 
(fig. 18.6, f). Utilizarea suprafețelor cilindrice ca suprafețe de ghidare 
se face totdeauna în combinaţii de cîte două (fig. 18.6, g). 

Profilul ghidajelor este dat de conturul secţiunii, obținut într-un plan 
perpendicular pe generatoarea suprafeței de ghidare, în cazul ghidajelor 
pentru mișcare rectilinie, sau într-un plan radial în cazul ghidajelor pentru 
mişcare circulară. 
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Prin combinarea unor suprafețe plane curbe sau combinate mixt 
(fig. 18.6), rezultă că ghidajele pot avea orice profil poligonal. 

Numărul suprafețelor de ghidare nu poate fi prea mare, din cauza 
dificultăţilor tehnologice de ajustare a acestora pentru funcționare şi 
asigurarea contactului între suprafețele organului fix şi a celui mobil 


a 


7. b. 


£ 9 


Fig. 186. Suprafeţe de ghidare utilizabile la mașini-unelte. 


Tot din considerente tehnologice, la ghidajele maşinilor-unelte pentru 
mişcare rectilinie se folosesc combinaţii de suprafețe plane cu profil triun- 
ghiular (fig. 18.7), deoarece trei suprafeţe conjugate (fig. 18.7, a) este 
numărul minim de suprafeţe care asigură organului mobil un singur grad 
de libertate. Pentru îmbunătăţirea condiţiilor funcţionale, şi tehnologice, 
la anumite ghidaje cu solicitări mai reduse, se pot folosi numai anumite 
porţiuni din laturile profilului triunghiular (fig. 18.7, b). 

La utilizarea profilurilor triunghiulare se pot folosi numai două 
laturi ale conturului triunghiular, dacă ghidajul se află în poziţia orizontală, 
deoarece organul mobil, datorită greutăţii proprii, nu părăseşte suprafe- 
tele de ghidare, decit sub acţiunea unor solicitări care tind să ridice organul 
mobil, caz în care sint utilizate aşa-numitele elemente de închidere a 
ghidajului. 

Prin folosirea a două laturi ale profilului triunghiular se realizează 
trei variante constructive de ghidaje : ghidaje cu profil A (fig. 18.7, c, 
d şi e), ghidaje cu profil V (fig. 18.7, f şi g) şi ghidaje cu profil în coadă de 
rîndunică (fig. 18.7, i și Ĵĵ). 

Profilul prismatic sau A, utilizat la ghidaje, poate fi simetric (fig. 
18.7, ) sau asimetric (fig. 18.7, d. e). Ghidajele cu profil A Sînt mai mult uti- 
lizate decît alte profiluri de ghidaje, pentru că acestea asigură o presiune de 
contact redusă pe suprafeţele de ghidare, dacă cele două suprafețe de 
ghidare sînt dispuse perpendicular (fig. 18.7, e). Forma geometrică a ghi- 
dajelor cu profil A asigură două avantaje funcţionale: a-—alunecarea 
uşoară şi îndepărtarea așchiilor de pe suprafețele de ghidare, asigurînd 
acestora o uzură mai lentă; b— autoreglarea jocului datorat uzurii. Totuşi, 
ghidajele cu profil A, în comparaţie cu alte profiluri de ghidaje utilizate, 
nu asigură o ungere corespunzătoare a suprafețelor de ghidare, deoarece 
stratul de ulei se păstrează mai greu pe acest profil, şi, de asemenea, pre- 
lucrarea şi repararea lor este mai dificilă. 

Eliminarea unora din dezavantajele ghidajelor cu profil în A se face 
prin utilizarea la construcţia acestora a profilelor în V, care şi ele pot fi 
simetrice (fig. 18.7, f) sau asimetrice (fig. 18.7, g). Pentru creştere supra- 
feței portante la aceste ghidaje se măreşte unghiul dintre suprafeţele de 
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ghidare pînă la 120° (fig. 18.7, f). Creşterea unghiului dintre suprafeţele de 
ghidare înrăutăţeşte precizia de conducere a organului mobil pe suprafețele 
de ghidare şi din această cauză pentru maşinile-unelte de precizie unghiul 
dintre suprafeţele de ghidare nu depăşeşte 70°. Pe lîngă faptul că şi aceste 
ghidaje sînt autoreglabile pe măsură ce se uzează, ele conferă și avantajul 
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Fig. 18.7. Ghidaje cu profiluri dreptunghiulare. 
unei ungeri bune, deoarece uleiul se menţine în cavitatea formată de cele 
două suprafeţe de ghidare. Forma constructivă a ghidajelor în V, deși 
asigură o ungere bună, totuşi acestea rețin aşchiile şi particulele abrazive 
pe suprafeţele lor şi ca urmare, se uzează mai repede. 

Atît ghidajele cu profil A, cît şi cele cu profil V, au, în general, ace- 
leaşi suprafețe pentru portanță şi ghidare. Pentru a asigura menţinerea în 
contact, în orice condiţii de solicitare, a suprafeţelor de ghidare de la 
organul mobil şi de la organul fix, la aceste ghidaje se mai utilizează anu- 
mite elemente de închidere, care complică construcţia acestora şi măresc 
costul lor de fabricaţie. 

Utilizarea ghidajelor cu profil în coadă de rândunică asigură prin 
construcţia sa, în orice condiţii de solicitare, menținerea în contact a suprafe- 
telor de ghidare ale organului mobil cu ale organului fix, deoarece la acestea 
suprafețele de ghidare îndeplinesc şi funcţia de închidere a ghidajului. 
În acest caz rolul de portanță revine numai suprafețelor orizontale Supe- 
rioare (fig. 18.7, h şi i). Suprafeţele înclinate cu elementele de reglare 
sînt necesare, pentru că acestea nu sînt autoreglabile ca precedentele, 
îndeplinesc rolul de ghidare şi închidere avînd, de regulă, un unghi de 
înclinare de 55°. 
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La maşinile-unelte pe lîngă ghidajele cu profil triunghiular sînt uti- 
uzate și ghidajele cu profil dreptunghiular sau plan, care au avantajul unei 
prelucrări și întrețineri mai uşoare în raport cu precedentele. Ungerea 
acestor ghidaje se face mai uşor, deoarece pelicula de ulei este mai bine 
menţinută de suprafeţele orizontale ale ghidajului. Pe lîngă avantajele 
precizate, acestea au dezavantajul uzurii rapide, deoarece suprafeţele de 
ghidare orizontale rețin aşchiile şi particulele abrazive. 

Cuplele cinematice de tip sanie-ghidaj au suprafeţe de conducere 7 
(fig. 18.8, a), care asigură traiectoria organului mobil, suprafețe portante 2 
pentru susținerea organului mobil și a solicitărilor acestuia şi suprafețele 
de închidete 3 care asigură menţinerea contactului între suprafeţele de 
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Fig. 18.8. Ghidaje cu profil plan. 


ghidare ale organului mobil 4 pe suprafețele de ghidare ale organului fix 5, 
în orice condiții de solicitare. Ghidajele prevăzute cu suprafețe de închidere 
pot prelua şi solicitarea momentelor de răsturnare, prin existența 
elementelor de închidere 6, fixate, de regulă, de organul mobil. 

Ghidajele plane ca și ghidajele cu profil în coadă de rîndunică nu sînt 
autoreglabile și, deci, au elemente de reglare 7 (fig. 18.8, a) montate pe 
suprafaţa 1 exterioară organului fix (fig. 18.8, a şi e) şi pe suprafața Z 
interioară organului fix (fig. 18.8, b). 

Pentru asigurarea suprafeţelor de ghidare la maşinile-unelte se pot 
folosi, în cazul ghidajelor cu profil cilindric (fig. 18.9), elemente intermediare 
formate din bare cilindrice sau ţevi care pot 
forma suprafețele de ghidare ale organului 
fix 2 (fig. 18.9, a) sau ale organului mobil 7 
(fig. 18.9, b). Ghidajele cu profil cilindric 
sînt asemănătoare cu ghidajele cu profil A 
(fig. 18.9, a) şi cu cele cu profil V (fig. 18.9,b). 
Pentru a asigura două grade de libertate 
organului mobil, adică o deplasare liniară și å 
o rotire în jurul axei cilindrului de ghidare, Fig. 18.9. Ghidaje cu profil cilindric. 
uneori se foloseşte ca suprafaţă de ghidare 
întreaga suprafaţă a cilindrului de ghidare. Ghidajele cilindrice prezintă 
avantajul unei prelucrări şi întreţineri uşoare. 

După cum rezultă, din cele de mai sus, ghidajele triunghiulare plane 
sau cilindrice pot fi închise cu elemente de închidere sau deschise. 

Configurația piesei de prelucrat impune o anumită dispunere a ghida- 
jelor în spaţiu. Astfel, ghidajele rectilinii pot fi : orizontale, verticale sau 
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înclinate. Stabilirea unei anumite poziţii pentru ghidajele maşinilor-unelte 
mai este determinată şi de anumite condiţii funcţionale şi tehnologice, 
precizate mai sus. 

Ghidajele orizontale sînt utilizate la maşinile de rabotat, de frezat, 
de rectificat şi la maşinile-unelte agregate. Dispunerea verticală a ghi- 
dajelor este mai frecventă la maşinile de găurit, de mortezat, de alezat şi 
frezat şi la maąagşinile-unelte agregate. 

Forțele de solicitare ale ghidajelor determină un anumit profil pentru 
ghidaje. În cazul unor forțe mari se recomandă folosirea profilelor plane, 
iar pentru forțe mijlocii şi mici pot fi folosite, după caz, celelate profile. 

Dispunerea ghidajelor mai este determinată şi de direcția și sensul 
forțelor de solicitare a acestora, pentru a înlătura tendința de desprindere a 
elementului mobil de cel fix. În acest scop, se recomandă, ca forțele de 
solicitare să fie perpendiculare pe suprafețele de ghidare. De regulă, pentru 
funcționarea optimă a ghidajelor şi economicitatea construcției acestora, 
se recomandă ca momentele de răsturnare care acționează asupra elemen- 
tului mobil (cărucior, sanie, masă etc.) să fie cît mai mici, iar presiunile 
exercitate asupra suprafețelor de ghidare ale organului fix să fiereparti- 
zate uniform, pe întreaga lungime a organului mobil. 

Precizia de deplasare a organului mobil este strîns legată de mărimea 
jocului dintre suprafețele de ghidare ale organului fix şi al celui mobil, 
care rezultă în timpul funcționării datorită uzurii și a posibilităților de 
reglare a jocului dintre suprafețele de ghidare. 

În consecinţă, din punct de vedere al preciziei şi durabilității, profilul 
ghidajelor trebuie să asigure înlăturarea uşoară a aşchiilor şi a particulelor 
abrazive rezultate din procesul de aşchiere. De asemenea, la alegerea pro- 
îilului ghidajelor se vor lua în considerare forma constructivă a organului 
fix, a celui mobil, tipul maşinii-unelte, posibilităţile de prelucrare ale ghi- 
dajului şi întreţinerea cît mai uşoară a acestuia. 

Ghidajele rectilinii utilizate la maşinile-unelte pot avea, în anumite 
cazuri şi profile combinate, în scopul satisfacerii cerințelor menţionate, 
în cele de pînă acum. 

Eliminarea dezavantajelor tipurilor de profiluri de ghidaje se poate 
asigura prin combinarea de profiluri diferite sau de acelaşi fel în cadrul 
aceluiași ghidaj. 

Ghidajele realizate din două profiluri A (fig. 18.10, a) utilizate mai 
frecvent la maşinile de danturat cu freza-melc, şi cele realizate din două 
profiluri V (fig. 18.10, b), întîlnite la rabotezele mari și la maşinile de frezat 
plan şi longitudinal, nu necesită elemente de reglare, deoarece prin con- 
strucția lor aceste ghidaje se autoreglează. Dacă aceste ghidaje trebuie să 
preia şi momente de răsturnare ele necesită elemente de închidere, ca în 
figura 18.10, j, poziţia 3. Folosirea unei combinaţii de profilui A sau V, 
conduce la complicaţii tehnologice deosebite, deoarece ajustarea prin tuşare 
a suprafeţelor de ghidare uzate, aşa încît să se obțină contactul simultan 
pe ambele profiluri, este dificil de realizat. 

Pentru a mări capacitatea portantă a ghidajelor şi a asigura, totodată 
autoreglarea, sînt utilizate combinaţii de ghidaje plane cu ghidaje cu profil 
A, (fig 18.10, e)utilizate de regulă la strungurile normale, sau combinarea 
unor profile V cu profile plane, cum este cazul la mașinile de rectificat, 
de rabotat şi de frezat longitudinal. 
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Ghidajele maşinilor de rabotat cu masa mobilă destinate să prelu- 
creze piese grele sînt realizate din două profiluri plane, cu o suprafaţă 
portantă mare și un profil în V dispus la mijloc, cu funcție de autoreglare 
şi conducere. Uneori se poate utiliza soluţia din figura 18.10, f, care necesită, 
un element de reglare la ghidajul plan central. 


(CE 


j 
Fig. 18.10. Profile combinate utilizate la ghidajele 'mașinilor-unelte. 


Ghidajele plane (fig. 18.10, e şi f) cu două sau mai multe suprafețe 
de ghidare diferite sau identice, sînt caracteristice pentru maşinile de frezat 
longitudinale, de rectificat grele ş.a. Deoarece aceste ghidaje nu sînt 
autoreglabile, precizia maşinii scade pe măsura creşterii uzurii ghidajelor 
în timp. Din această cauză, se impune un control periodic al jocului în ghi- 
daje, pentru a asigura precizia funcţională impusă maşinii, ceea ce conduce 
la creşterea, cheltuielilor de întreţinere și exploatare a mașinilor respective. 
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Ghidajele cu profil circular (fig. 18.10, g şi h) se folosesc la ghidarea 
pinolei păpuşii mobile ale strungurilor, la axele principale ale maşinilor 
de găurit şi ale maşinilor de alezat orizontale. Pentru a micşora uzura 
suprafeţelor de alunecare şi a asigura o prelucrare şi întreţinere uşoară, 
la unele raboteze s-au încercat ghidaje cu profil circular din ţevi, ca în 
figura 18.10, h. 

Profilurile de ghidaje plane combinate cu cele în coadă de rindunică 
(fig. 18.10, î) îşi găsesc utilizare la ghidajele diverșilor suporţi portscule, 
la consola mesei maşinilor de frezat. Pentru reglare, atit ghidajele plane, 
cît şi cele în coadă de rindunică, necesită elemente de reglare, cum sînt de 
pildă penele de reglare, pentru eliminarea jocurilor provenite din uzură. 
Aceste pene de reglare sînt aplicate numai la unul din cele două ghidaje 
(fig. 18.10, 3). 

În construcţia de mașini-unelte se întîlnesc combinaţii de profiluri 
de ghidaje foarte diverse, așa de exemplu pentru a evita uzura ghidajelor 
şi a menţine precizia suprafeţei prelucrate, la strungurile cu două sănii se 
folosesc combinaţii de profiluri plane, în A şi în coadă de rîndunică, separat 
pentru cele două sănii plasate pe peretele din față şi din spatele batiului. 
De asemenea, tot la strunguri se pot folosi două rînduri de ghidaje (fig 
18.10, 3) pentru cărucior 7 şi pentru păpuşa mobilă 2. 

La maşinile-unelte există organe de execuţie care trebuie să realizeze 
o mişcare circulară, cum ar îi masa rotativă a maşinilor de mortezat, 
platoul strungurilor carusel, masa portpiesă a maşinilor de danturat cu 
freză-melc sau cuţit-roată ete. În toate aceste cazuri se utilizează ghidaje 
circulare, care asigură organului mobil o mişcare circulară, de obicei în 
jurul unei axe verticale. Profilurile ghidajelor circulare sînt în general plane, 
plan înclinat sau unghiulare şi în V, cu unghiuri diferite, numite şi biun- 
ghiulare (fig. 18.11, a, b şi o). 

Din cauza portanței mari pe care o asigură profilul plan, avînd dimen- 
siunile O, O, şi b (fig. 18.11, a), este utilizat la maşinile-unelte grele, în 
special la platourile strungurilor carusel cu diametrul peste 2 000 mm. 
În acest caz ghidajul plan are numai funcţia de susținere a elementului 


Fig. 18.11. Profile de ghidaje circulare. 
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mobil, deoarece este mai uşor să se asigure funcția, de conducere a elemen- 
tului mobil cu ajutorul unui ghidaj radial, realizat, în general, printr-un 
arbore vertical perpendicular pe elementul mobil. 

Profilurile unghiulare şi biunghiulare satisfac atît functia de conducere 
a elementului mobil, cât și funcţia de susținere. Aceste profiluri de ghidaje 
au avantajul că descarcă arborele vertical de solicitările radiale. Datorită 
acestor avantaje, profilurile unghiulare ale ghidajelor circulare se utili- 
zează frecvent la mesele circulare ale maşinilor de frezat, de rectificat 
plan cu masă rotativă, de mortezat şi la platourile strungurilor carusel. 

Datorită unei ungeri mai bune, profilul biunghiular este în general 
recomandat la sarcini şi viteze periferice mai mari decit cele plane și 
unghiulare. 

Platourile, mesele circulare ş.a. sînt organe de execuţie ale maşinilor- 
unelte, care poartă de regulă piesa de prelucrat şi execută mișcarea prin- 
cipală de aşchiere, producînd, în ghidaje viteze periferice foarte mari, 
depăşind, în general, viteza de aşchiere, deoarece diametrul mediu Øm 
(fig. 18.11, a) al ghidajului este de regulă mai mare decît al pieselor care se 
prelucrează. Odată cu scăderea diametrelor prelucrate, pentru a asigura, 
viteza, de aşchiere, turaţia trebuie să crească și, ca urmare, viteza perife- 
rică în ghidaje ajunge la valori considerabile, încălzind, exagerat suprafe- 
tele de ghidare. Din această cauză, la anumite mașini-unelte există sisteme 
automate de control a temperaturilor în aceste ghidaje. 

La strungurile carusel cu diametrul platoului foarte mare se utili- 
zează de regulă două ghidaje cu profiluri diferite, de obicei un profil biun- 
ghiular, pentru a prelua eforturile radiale şi un profil plan, pentru a prelua 
eforturile axiale. O combinaţie de ghidaje cu profile unghiulare, în acest 
caz, nu este acceptabilă,- deoarece realizarea contactului simultan, şi 
uniform, a două sau mai multe perechi de suprafeţe biunghiulare, sau 
unghiulare este foarte greu de realizat sau chiar imposibil. 

Solicitarea intensă a ghidajelor produce uzuri mari și reduce precizia 
de lucru a maşinii, din care cauză se urmăreşte micşorarea solicitărilor 
ghidajelor, prin utilizarea unor sisteme constructive de descărcare, într-o 
anumită proporţie a ghidajelor. Sistemele de descărcare sînt recomandate 
şi în cazurile în care presiunea pe ghidaje este variabilă. La strungurile 
carusel acest sistem de descărcare este realizat cu un rulment axial, cu 
posibilități de reglare. În cazul maşinilor de rectificat plan cu masă rota- 
tivă la care, în general, presiunea pe ghidaje este constantă, preluarea 
sarcinilor se face cu ajutorul unui sistem de descărcare foarte simplu și 
ieftin, utilizînd arcuri. 

Durabilitatea ghidajelor circulare poate fi sporită şi prin următoarele 
două metode: a— ridicarea constantă a platoului cu circa 0,06 mm, 
formînd astfel un joc de aceeaşi mărime între suprafeţele de ghidare, atit 
la montarea maşinii noi, cît şi după reparaţii micşorindu-se astfel tem- 
peratura ghidajelor şi puterea de mers în gol, chiar la sarcini foarte mari, 
păstrîndu-se o presiune suficientă în pelicula de ulei; b— asigurarea unei 
frecări lichide prin practicarea unor teşituri în formă de pană pe suprafe- 
tele de ghidare ale elementului fix. 

Constructiv, ghidajele se pot realiza dintr-o bucată, cu organul fix sau 
cel mobil, sau aplicate pe organul fix sau cel mobil. 
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Ghidajele dintr-o bucată fac corp comun cu batiul maşinii-unelte sau cu 
corpul elementului mobil avind, deci, acelaşi material ca şi batiul sau 
elementul mobil. Este evident că condiţiile de lucru ale ghidajelor impun 
totdeauna materiale superioare celor utilizate la batiuri sau carcase şi din 
această cauză aceste ghidaje sînt dezavantajoase. Luînd în considerare 
şi dificultăţile tehnologice de prelucrare a ghidajelor dintr-o bucată, 
datorită gabaritului şi greutăţii batiurilor, se justifică pe deplin rațiunea 
de utilizare a ghidajelor aplicate din ce în ce mai mult în ultimul timp. 

Ghidajele aplicate pe batiu sau pe organul mobil conferă avantajul 
economicităţii, deoarece batiul sau organul mobil se poate realiza dintr-un 
material inferior, iar ghidajul dintr-un material corespunzător cu condi- 
țiile sale funcţionale şi de solicitare. La construcţia, A ati aplicate se 
utilizează fontele aliate, oţelul sau materialele plastice. În aceste cazuri 
ghidajele prezintă mai multe avantaje, printre care : posibilitatea reali- 
zării oricărui profil, o durabilitate mare şi o prelucrare, întreținere şi 
reparare mai uşoară, deoarece la uzuri mari ghidajul se înlocuieşte foarte 
repede şi economic. Totuşi, ghidajele aplicate necesită prelucrări în plus 
faţă de precedentele, cauzate de operaţiile de montare şi fixare precisă a 
acestora, fiind mai scumpe din acest punct de vedere. 

Ghidajele aplicate, indiferent de natura materialelor din care sînt 
confecţionate, la nivelul tehnicii actuale, pot fi fixate prin lipire sau sudură 
şi cu şuruburi. 

La batiurile din oţel sudate, fixarea ghidajelor din oţel, pe batiuri sau 
pe sănii şi cărucioare, se face, în majoritatea cazurilor, tot prin sudare 
(fig. 18.12, a, b, e şi d). Profilurile acestor ghidaje nu diferă de precedentele, 
deci, ele pot fi plane sau în F, utilizate la mașini-unelte cu mişcări alter- 
native ca raboteze, maşini de frezat, de rectificat etc., sau pot îi cu profi- 
luri triunghiulare din bare sudate sau laminate, în cazul unor strunguri. 
Profilurile plane ale ghidajelor au canale laterale pentru colectarea lubre- 
tiantului de pe suprafeţele de ghidare. Bordurile laterale pot fi la același 
nivel cu suprafața de ghidare, mai înalte sau mai joase ca aceasta 
(fig. 18.12, a şi c). Dacă la construcţiile sudate din oţel se montează ghidaje 
din fontă, fixarea acestora se face cu şuruburi (fig. 18.12, c), prin inter- 
mediul unui profil adecvat din oţel, care se sudează pe batiu. Șuruburile 
folosite la montare sînt cu cap cilindric sau cu cap înecat, crestate. 

În cazul unei serii mari de fabricaţie pentru mașini-unelte, se pot 
utiliza, profiluri de ghidaje din oţel laminat, care sînt sudate pe batiuri 
din tablă sudată, cum este cazul la unele strunguri (fig. 18.12, d). 

Ghidajele aplicate pot îi fixate şi cu ajutorul şuruburilor, utilizînd 
pentru centrarea lor canale longitudinale şi un. sistem de pană, care ser- 
veşte și la descărcările şuruburilor de eforturile transversale (fig. 18.12, e). 
Şuruburile cu cap înecat utilizate de regulă la ghidajele de grosime mică, 
sînt prevăzute cu un cap provizoriu, în continuarea capului conic, cu aju- 
torul căruia se face striîngerea, după care acest cap provizoriu se rupe, 
iar partea, din capul conic rămasă în afară se prelucrează la nivelul ghida- 
ului. Pentru a asigura ghidajului condiţii funcţionale bune, șuruburile cu 
cap conic înecat se fac din acelaşi material, sau dintr-un material cu aceeaşi 
duritate, pentru a asigura aceeaşi uzură în funcționare. Acest mod de 
fixare este dezavantajos, deoarece în golurile rămase se pot acumula 
aşchii şi particule abrazive care pot deteriora suprafaţa de ghidare. 
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Fig. 18.12. Soluţii constructive de ghidaje metalice aplicate pe batiuri prin sudură 
f sau şuruburi. 


Dezavantajul fixării ghidajelor cu şuruburi cu cap înecat pe suprafaţa 
de ghidare este eliminat, dacă la fixarea cu şuruburi se evită găurirea 
suprafeţei de ghidare, ca în cazurile prezentate în figura 18.12, f, g, h, i 
şi j, sau dacă ghidajele se lipesc cu ajutorul unui adeziv 7 (fig. 18.14, a), 
care fixează placa de oţel 2 pe batiu. Un caz asemănător de lipire a ghida- 
jelor este reprezentat în figura 18.14, b, unde şinele de oţel 2, pentru un 
ghidaj îngust, sînt lipite pe batiu. 

În construcţia ghidajelor se întîlnesc cazuri cînd se utilizează ghidaje 
aplicate atît la organul fix, cît şi la organul mobil (fig. 18.13), aşa cum este 
cazul saniei capului revolver de la un strung semiautomat. 

Vitezele mici de deplasare ale organelor mobile de execuţie ale maşinilor- 
unelte produc mişcări de avans neuniforme (sau deplasări discontinui 
cunoscute și sub numele englezesc de ,stik-slip“‘), care pot fi eliminate 
prin folosirea ghidajelor aplicate din materiale plastice. De asemenea, 
ghidajele aplicate din materiale plastice (fig. 18.15) își găsese utilizarea, 
În special la maşinile-unelte grele, cum sînt strungurile plane, frontale 
sau carusel, maşinile de frezat, de rabotat ş.a., precum şi la maşinile- 
unelte mijlocii cu viteze mari de alunecare, la care apare frecvent fenomenul 
de gripare. 

Aplicarea ghidajelor din materiale plastice se face, în general, pe 
suprafața de ghidare mai scurtă a organului mobil (sanie, cărucior ete.), 
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Fig. 18.13. Ghidaje metalice aplicate Fig. 18.14. Ghidaje din oţel apli- 
pe batiu și pe organul mobil prin cate prin lipire. 


şuruburi. 


cu ajutorul șuruburilor şi ştifturilor din alamă (fig. 18.15), sau mai avan- 
tajos prin lipire, deoarece se reduce grosimea ghidajului de la 8...10 mm 
cînd se fixează cu şuruburi, pînă la 2...5 mm, dacă fixarea se face prin 
lipire. Grosimea stratului din material plastic aplicat prin lipire mai depinde 
şi de adîncimea canalelor de ungere, de uzura admisibilă a acestora, precum 
şi de numărul de recondiționări previzionat pînă la uzura completă 
a acestora. 

Lipirea ghidajelor din materiale plastice reduce în general consumul 
de material plastic de 2...4 ori, asigură o rigiditate sporită prin elimi- 
narea găurilor în organele mobile, şi asigură cu uşurinţă poziționarea 
reciprocă dintre elementul mobil şi cel fix în timpul reparațiilor. 


Fig. 18.15. Ghidaje din material plas- 
tic aplicate prin şuruburi, 


Este important de semnalat, că materialele plastice utilizate la ghidaje 
au și dezavantajul că în prezenţa uleiului sau a apei, acestea au tendinţa 
de umflare, şi, de asemenea, datorită conductibilităţii termice reduse, 
faţă de fontă, cu 100...150 de ori, în funcţionare se supraîncălzese pînă 
la, 120°. ..130*, temperatură la care acestea devin fragile și se rup. 

B. Ghidaje de alunecare cu frecare lichidă. După mărimea vitezei de 
alunecare a elementului mobil, se folosesc la maşinile-unelte două tipuri 
de ghidaje de alunecare cu frecare lichidă : ghidaje hidrostatice, în cazul 
unor viteze mici de alunecare v e (0,7... 1200 mm/min) şi ghidaje hidrodi- 
namice dacă v > 10 m/min. 
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Ghidajele hidrosiatice pot fi închise sau deschise, dacă ghidajul poate 
prelua sau nu momente de răsturnare. Ghidajele de alunecare studiate, în 
cele de mai înainte, sînt cu frecare mixtă, şi nu posedă rigle de închidere 
ca şi ghidajele hidrostaiice deschise, spre deosebire de cele închise care au 
asemenea rigle. 

Schema funcţională a unui ghidaj hidrostatic deschis (fig. 18.16) con- 
ține rezervorul cu lichid R, pompa cu debit constant PDC care trimite 
ulei cu presiunea PA droselului Dgr, sau Dr, în buzunarul O practicat pe 


Fig. 18.16. Schema funcţională a unui Fig. 18.17. Schema funcțională 
ghidaj hidrostatic. pentru ghidaj hidrostatic închis. 


suprafaţa de ghidare a organului mobil. La punerea în funcţiune a ghida- 
ului, presiunea de lucru PL din buzunarul C creşte, şi după un anumit. 
timp echilibrează sarcina exterioară, depărtind cele două suprafeţe de 
ghidare ale organului fix şi a celui mobil. Prin îndepărtarea celor două 
suprafețe de ghidare uleiul poate trece din buzunarul C în exterior prin 
interstiţiul è, ajungînd din nou în rezervor printr-un sistem de colectare, 
neprecizat în figura 18.16. 

La răspîndirea tot mai mare a ghidajelor hidrostatice : contribuie 
unele avantaje ale acestora, cum ar fi: precizia ridicată de deplasare a 
organului mobil, durabilitatea mare a ghidajelor, creșterea productivităţii 
de prelucrare a maşinii-unelte, concomitent cu reducerea rebuturilor şi 
creşterea durabilităţii sculelor. 

Spre deosebire de ghidajele hidrostatice deschise, ghidajele hidrostatice 
închise pot prelua solicitări cu direcţii diferite, care crează momente de 
răsturnare. Buzunarele de ulei sînt plasate atit pe suprafețele portante, 
cît şi pe cele de închidere (fig. 18.17). Ca şi în cazul precedent, presiunea de 
ulei din buzunare este controlată de droselele DR, şi DR,. La stabilirea 
presiunii de regim, grosimea stratului de ulei pe suprafețele de susținere 
va fi 8, iar pe suprafețele de închidere ò. Solicitarea exterioară P este 
preluată de presiunea de ulei asigurată în buzunare de pompa cu debit 
constant, prevăzută cu o supapă de siguranţă pentru suprasolicitări, 
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asemănător cu cazul pecedent. La ghidajele hidrostatice închise rigidi- 
tatea stratului de ulei este mai mare, deoarece acestea permit mărirea 
presiunii. uleiului la intrare. 

Ghidajele hidrostatice sînt aplicate, cu succes, la maşinile-unelte 
grele, cum sînt maşinile de alezat şi frezat mari, maşinile de copiat cu 
comandă după program, maşinile de rectificat, de frezat longitudinal şi 
la strungurile carusel. 

În ultimul timp se utilizează la maşinile-unelte şi ghidajele aerostatice, 
care utilizează în locul uleiului aerul sub presiune, cu scopul reducerii 
frecărilor dintre suprafeţele în contact şi asigurării deplasării continui, 
fără salturi a organelor mobile. 

Ghidajele aerostatice pot fi cu buzunare inelare (fig. 18.18, œ) sau 
simple (fig. 18.18, b). Buzunarele simple au o capacitate portantă cu 
20...30% mai mare decît a buzunarelor inelare şi, ca urmare, sînt mai 
utilizate decît acestea. Ghidajele aero şi hidrostatice au dezavantajul 
unei rigidități scăzute, deoarece presiunea în spaţiul dintre cele două supra- 
fețe de ghidare, nu poate fi menţinută la o valoare corespunzătoare soli- 
citărilor exterioare. 

Profilul ghidajelor hidro şi aerostatice poate fi, ca şi în cazul ghidajelor 
clasice, plan, triunghiular sau cilindric, realizat simplu sau combinat din 
mai multe profile. Spre exemplu, la maşinile de rectificat, pentru masele 
portpiesă se foloseşte o combinaţie de profiluri plane şi în V (fig. 18.19). 

Ghidajele hidrodinamice utilizate la viteze mari de alunecare pentru 
maşinile-unelte grele, la deplasarea organelor de execuţie ale lanțului 
cinematic principal, au la baza funcționării lor o ungere continuă, în care 
ia naştere o presiune hidrodinamică în măsură să echilibreze sarcina exte- 
rioară de solicitare. 

C. Ghidaje de rulare. În cazul maşinilor-unelte cu solicitări mari, cum 
sînt maşinile-unelte grele şi cele cu grad ridicat de automatizare, frecările 
din ghidajele de alunecare crese considerabil, cauzînd uzuri mari, consum 
ridicat de energie şi, în general, o funcţionalitate necorespunzătoare a 
maşinii. Pentru eliminarea acestor dezavantaje se utilizează, în ultimul 


ee 


; rr Z 


7 | 


AO AE A ; 


Fig. 18.18. Sisteme constructive de ghidaje Fig. 18.19. Exemplu de ghidaj hidrostatic 
aerostatice. folosit la mașinile de rectificat. 


timp, din ce în ce mai mult ghidajele de rulare. Aceste ghidaje au o serie 
de avantaje care justifică raţiunea de utilizare a lor, cum ar îi : a — uzură 
mică şi consum redus de energie; b— deplasări uniforme la viteze mici ; 
c— viteze mari de deplasare ale organelor mobile cu eforturi minime ; 
d— asigură o poziţie precisă a organelor mobile în direcţie perpendiculară 
pe planul de mişcare a acestuia, datorită inexistenţei fenomenului de 
plutire pe stratul de lubrifiant. Utilizarea ghidajelor de rulare la toate 
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categoriile de mașini-unelte este limitată de următoarele dezavantaje : 
a— datorită contactelor liniare sau punctiforme ale acestor ghidaje, nece- 
sită o precizie ridicată de prelucrare şi de asamblare, precum și o calitate 
superioară a suprafeţelor prelucrate, față de celelalte ghidaje ; b—necesită 
dispozitive de protecţie sigure şi pretenţioase. i 
Asemănător cu ghidaijele de alunecare, ghidajele de rulare pot să fie 
împărțite, după traiectoria organului mobil, în: a— ghidaje rectilinii ; 
b — ghidaje circulare. l 
Elementele componente ale unui ghidaj de rulare sînt : a— corpurile 
de rulare 1 (fig. 18.20) avînd forma de bile, role sau ace, executate din 
oțeluri aliate cu duritate mare (61...65 HRC), călite, rectificate şi lus- 
truite; b— căile de rulare 2, formate din inele bare sau corpuri profilate 
E aa 2 i 
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Fig. 18.20. Sisteme constructive de ghidaje de rulare : 
fa,d — bile; b,c — rol, e — ace. 


Fig. 18.21. Profiluri de ghidaje de rulare cu bile. 
a 


„d, — bile; c,b, — role; e, — ace, 


corespunzător cu forma elementelor de rulare, profilul ghidajelor şi traiec- 
toria organului mobil, fiind și ele realizate din oțeluri aliate călite, recti- 
ficate şi lepuite; e— colivia 3 executată în general din oţel, aluminiu, 
alamă sau mase plastice. 

Căile de rulare au profiluri diferite ((fig. 18.20), în funcție de mărimea 
şi natura solicitărilor, de forma corpurilor de rulare, şi de traiectoria 
organului mobil. 

Căile de rulare pentru bile (fig. 18.21) au profiluri diferite, în funcţie, 
de mărimea şi natura, solicitărilor. În cazul unor solicitări verticale mari, 
în raport cu cele orizontale, se utilizează profilurile a şi b (fig. 18.21). 
Pentru o ungere mai bună, profilurile (fig. 18.21, b) au cîte două canale. 
de ungere 7 şi 2 diametral opuse. La ghidajele circulare utilizate la. mesele 
rotative ale strungurilor carusel, mașinile de rectificat plan ş.a., la care 
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solicitările radiale sînt preluate de axul central, sint utilizate profilurile 
o și d (fig. 18.21), pentru solicitări mai mici, şi profilul e (fig. 18.21) pentru 
solicitări mai mari. 

Forma constructivă a coliviilor folosite în construcţia ghidajeloi de 
rulare, poate fi asamblată din zale (fig. 18.22, a). pentru lanţuri cu role în 
cruce, avind diametrul mai mare decit lungimea ; monobloc (fig. 18.22, b), 
utilizate pentru corpurile de rulare de diametre mici, și asamblate din lame 
(fig. 18.22, ce) cu ştifturi, în cazul corpurilor de rulare sub formă de role. 


Fig. 18.22. Colivii folosite la ghidajele de rulare. 


C,. Ghidajele de rulare pentu mișcare retilinie pot să fie după mărimea 
cursei organului mobil, cu sau fără reîntoarcerea corpurilor de rulare pe 
căile de rulare. 

Ghidajele fără reîntoarcerea căilor de rulare sînt utilizabile în cazul 
curselor mici (pînă la 300 mm) ale organelor mobile, iar cele cu reîntoarcerea 
căilor de rulare pentru curse mari ale organelor mobile. 

Ghidajele de rulare cu reîntoarcerea corpurilor de rulare sub formă de 
role, sînt formate din rolele /(fig. 18.23, a) montate într-o carcasă, compusă 
din partea centrală 2 şi două elemente de capăt 3, care servesc la reîntoar- 
cerea rolelor 7. În degajarea centrală a rolelor intră o lamă de rulare 4. 
Prinderea blocurilor de ghidare cu role pe organul mobil se face cu şuruburi, 
care se introduc în găurile 5. Un alt sistem constructiv de ghidaje de rulare 
cu reîntoarcerea corpurilor de rulare este prezentat în figura 18.23, b. 
La acest tip de ghidaj corpurile de rulare 7 sînt :montate în carcasa 2 
fixată, de regulă, pe organul mobil, cu ajutorul şurubului 3. În funcţie de 
lungimea, cursei organului mobil şi de saroina exterioară se stabileşte numă- 
rul blocurilor de ghidare, ce trebuie montate la un anumit organ mobil. 

Ghidajele de rulare pentru mişcare rectilinie se pot clasifica din punct 
de vedere constructiv şi funcţional, astfel: øæ— ghidaje de rulare fără 
stringere prealabilă a corpurilor de rulare ; b— ghidaje de rulare cu striîn- 
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gere prealabilă, avînd diferite sisteme constructive pentru închiderea 
ghidajului ; e— ghidaje de rulare cu strîngere prealabilă parţială. 

a. Ghidajele de rulare fără strângere prealabilă sînt construite fără 
elemente de închidere şi, deci, nu pot prelua momente de răsturnare. 
Ele se folosesc la maşinile-unelte grele de rectificat, de găurit în coordonate 
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Fig. 18.23. Ghidaje cn reîntoarcerea corpurilor de rulare, 


etc., la care forțele de aşchiere acționează central, în direcție verticală, 
şi greutatea mare a organelor mobile ale acestora asigură un contact 
permanent pe întreaga lungime a ghidajelor. 

Corpurile de rulare, folosite la aceste ghidaje, pot fi role (fig. 18.24, 
æ, b şi d) sau bile (fig. 18.24, 0). Căile de rulare pot fi dintr-o bucată cu 
organul fix şi cel mobil (fig. 18.24, a şi b) sau confecționate separat și 
montate pe organul fix şi pe cel mobil (fig. 18.24, e şi d). Soluţia cu căi 
de rulare montabile este mai simplă constructiv şi tehnologic. 

b. Ghidajele de rulare cu stingere prealabilă au elemente de închidere 
şi pot prelua momente de răsturnare. Elementele de închidere pot prelua 
jocurile existente, datorate uzurilor, asigurînd acestor ghidaje o rigiditate 
mare. ' Pentru realizarea stringerii prealabile se folosesc şuruburi, arcuri, 
pene sau variind corespunzător dimensiunilor elementelor conjugate. 

n figura 18.24, e şi f se dau două exemple constructive din această 
categorie de ghidaje. Aceste ghidaje au dezavantajul că nu pot fi folosite 
decit la curse mici ale organelor mobile, pentru că aceste soluţii constructive 
nu au posibilitatea de reîntoarcere a corpurilor de rulare. 

La mașinile-unelte cu organe mobile, avînd curse mari de deplasare, 
sînt utilizate ghidaje de rulare eu strîngerea prealabilă, avînd lanțuri cu role 
în cruce (v. fig. 18.22, a). O soluţie constructivă pentru acest tip de ghidaj 
conţine un lanţ cu role în cruce 1 (fig. 18.24, g) montat pe placa 2, care 
este fixată de elementul mobil 3. Strîngerea prealabilă se realizează în acest 
caz prin deplasarea plăcii 2 spre calea de rulare de pe organul fix, folosind 
sisteme de reglare cunoscute (ca şurub sau pană). Aceste ghidaje au dimen- 
siuni mici şi pot prelua sarcini în două plane perpendiculare între ele, dar 
au neajunsuri tehnologice, de ajustare reciprocă a suprafeţelor căilor de 
rulare, şi funcţionale, cauzate de pasul relativ mare de dispunere a rolelor 
şi, deci, de existenţa unui număr mic de corpuri de rulare pe lungimea de 
lucru a ghidajelor. 
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Fig. 18.24. Ghidaje de rulare: 
a, b, c, d — fără strîngere prealabilă; c, f — cu stringere prealabilă ; g — cu strîngere prealabilă pentru 
lungimi mari. 


e. Ghidajele de rulare cu strîngere prealabilă parțială, asigură strin- 
gerea numai în direcţie orizontală, prin intermediul unor sisteme cu pene 
înclinate cu excentric ş.a. Stringerea în direcţie verticală se realizează 
datorită greutăţii proprii a organului mobil. | 

C. Ghidajele de rulare pentru mișcare circulară funcţionează asemănă- 
tor cu rulmenţii, avind uneori chiar construcţii care seamănă cu cea a 
rulmenţilor. Corpurile de rulare utilizate la aceste ghidaje pot îi: bile, 
role sau ace. i 
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Ghidajele desrulare circulare pentru mesele rotative se construiesc 
cu bile pentru vitez perderice mari, cu lanţ cu role în cruce închis pentru 


solicitări radiale și axiale mari şi cu role conice 7 (fig. 18.25) şi role cilin- 
drice de ghidare 2, primele pentru preluarea eforturilor axiale, iar ulti- 
mele pentru preluarea eforturilor radiale. Acest sistem constructiv de 
ghidaj de rulare circular este utilizat la mașinile-unelte grele. 


III 
a 


Z 
pie 


Fig. 18.25. Ghidaj de rulare circular. 


18.2.2, REGLAREA GHIDAJELOR 


Jocurile funcţionale ale ghidajelor se mărese odată cu creşterea 
uzurilor, influenţind, negativ precizia de deplasare a organului mobil, şi 
în final, precizia, de prelucrare a mașinii-unelte. Menţinerea unei precizii 
constante, în timp, la mașinile-unelte, se face asigurînd ghidajelor sisteme 
speciale de reglare a jocurilor acestora. 

Reglarea ghidajelor rectilinii se face, de obicei, cu ajutorul unor pene 
care pot îi paralele sau înclinate, cu profil dreptunghiular, trapezoidal sau 
paralelogram. Penele de reglare se poziţionează faţă de suprafeţele de ghi- 
dare în funcţie de profilul ghidajului, de mărimea şi precizia acestuia şi de 
reglarea comodă a acestora. După cum s-a arătat, ghidajele pot fi autore- 
glabile (ca cele cu profil A sau V) sau reglabile cu dispozitive de reglare 
(cum sint ghidajele coadă de riîndunică, plane, cilindrice și combinate). 

Reglarea ghidajelor coadă de rîndunică se face cu ajutorul mai multor 
sisteme constructive (fig. 18.26). În cazul utilizării unor pene paralele, cu 
secțiunea în formă de paralelogram, (fig. 18.26, a şi b) reglarea jocului 
se face cu ajutorul mai multor şuruburi laterale, care preiau jocul produs 
de uzura suprafețelor de ghidare. Vîrful şuruburilr>, avind, diferite forme 
constructive creează o presiune neuniformă între suprafaţa de ghidare și 
suprafața penei şi, ca urmare, pana se uzează neuniform pe lungimea ei. 

Uiilizind penele cu profil trapezoidal (fig. 18.26, c, d, e, f şi g) 
presiunea de contact devine mai uniformă şi, deci, uzura mai mică. 

La construcția acestor sisteme de reglare a ghidajelor se folosese 
următoarele relații dimensionala : 


a = (0,9...1,2) h şi b = (0,8...1,1) h, 


în care æ, b şi h au semnificatia din figura 18.26, d. 
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Reglarea jocului se face cu ajutorul șuruburilor 2 (fig. 18.26, e şi e), 
după ce au fost slăbite șuruburile 7, sau cu ajutorul adaosurilor inter- 
mediare ó (fig. 18.26, d și f). La reglarea acestor ghidaje se mai folosesc 
şi pene cu profil combinat (fig. 18.26, g). 


ZM 


AA 


Fig. 18.26. Reglarea ghidajelor coadă de rin- 
duuică, 


La reglarea ghidaijelor se folosesc şi penele înclinate, a căror depla- 
sare longitudinală este realizată cu ajutorul șuruaburilor de reglare. Penele 
înclinate pot fi cu călcii (fig. 18.27, a, b, f şi h), la care şuruburile de 
reglare pot deplasa pana în ambele sensuri prin înșurubare sau deșurubare, 
sau simple (fig. 18.27, c, e şi g), cu deplasarea penei în ambele sensuri 
cu ajutorul unui gurub montat la unul din capete, cazul ¢ şi g sau cu cite 
un gurub la fiecare capăt, cazul e. 

Sistemele de reglare cu două piuliţe (fig. 18.27, b şi f), precum şi 
cele cu două şuruburi montate la ambele capete ale penei (fig. 18.27, e 
Şi h), se reglează mai greu decit celelalte, însă realizează un reglaj precis 
şi sigur. Reglarea jocului la ghidajele coadă de rîndunică (fig. 18.27, g) 
se realizează foarte simplu, cu ajutorul penelor înclinate cu crestătură 
peatru pătrunderea capului şurubului de reglare (fig. 18.27, c). 

Înclinarea penelor de reglare este de regulă cuprinsă între 1/40 şi 
1/100. Pentru asigurarea unui raport corespunzător între grosimea la 
capete a penelor lungi, se recomandă în aceste cazuri înclinări mici. 

Reglarea ghidajelor cu pene înclinate are dezavantajul unei rigidități 
scăzute. Din această cauză pot apare vibrații la organul mobil. Pentru a 
diminua aceste dezavantaje, penele trebuie să aibă suprafeţele de aşezare 
tusate, în scopul aşezării lor corecte şi, de asemenea, să fie bine strînse, 
pentru a-și păstra poziţia reglată în timpul funcționării. 

Reglarea ghidajelor cu profil plan are drept scop de a compensa jocul, 
în plan vertical, dintre suprafeţele de susținere a forței P, (fig. 18.28, a), 
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Fig. 18.28. Reglarea ghidajelor plane. 
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cu ajutorul riglelor 7 şi 2 montate pe cele două suprafeţe de închidere şi 
jocul în plan orizontal, dintre suprafeţele de conducere care suportă for- 
tele de solicitare orizontală P, şi Pg, cu ajutorul penei 3. Dacă forța Po >Po, 
pana de reglare 3 se montează ca în figura 18.28, a. De remarcat, este 
îaptul că pana pentru compensarea jocurilor în plan orizontal se montează 
totdeauna în partea opusă forței mai mari. Pana de reglare avînd, o rigi- 
ditate mai mică este montată în partea forței mai mici. 

Un sistem de reglare mai simplu (fig. 18.28, b) asigură reglarea jocu- 
rilor, în plan vertical, cu ajutorul riglelor de închidere 7, fixate cu şuruburi 
de organul mobil, şi a jocurilor în plan orizontal cu ajutorul penei 3, reglată 
cu şurubul 2. Datorită operaţiei de montare a riglelor 7, contactul între 
suprafeţele de ghidare se asigură prin operaţii costisitoare de tuşare şi 
răzuire. 

În cazurile în care organul mobil nu trebuie să se deplaseze în plan 
orizontal, în raport cu celelalte părţi ale maşinii-unelte, atunci se folosesc 
penele 7 pe ambele suprafețe de conducere ale ghidajului (fig. 18.28, c), 
care asigură reglarea jocului şi menţinerea, direcţiei de deplasare a orga- 
nului mobil. 

Eliminarea neajunsurilor sistemului precedent de reglare, se face cu 
ajutorul sistemelor din figura 18.28, d şi e. La sistemul d, reglarea se 
tace cu şuruburile cu contrapiuliţă 7, care presează pana 2, iar la sistemul e 
reglarea, se face prin variaţia grosimii aduosurilor 7. 

Ghidajele combinate (fig. 18.29) formate dintr-un profil plan și 
unul coadă de rîndunică, au sisteme de reglare asemănătoare. cu prece- 
dentele. La aceste ghidaje pana de reglare se montează, de obicei, numai pe 
suprafaţa, de conducere a profilului plan, care necesită şi o riglă, cu scopul 
de închidere a ghidajelor, în partea ghidajului plan. deoarece ghidajul 
în coadă de rîndunică nu necesită elemente de închidere. 

Reglarea ghidajelor cilindrice se face, ca în cazurile precedente, cu 
şuruburi, care prin strângere cu ajutorul unor adaosuri de grosime varia- 
bilă (fig. 18.30, a şi b) micşorează alezajul prin arcuirea elementului de 
închidere sau cu ajutorul bucşilor conice secționate (fig. 18.30, c). 


Fig. 18.29. Reglarea ghidajelor cu Fig. 18.30. Reglarea ghidajelor cilindrice. 
protile combinate. 


Reglarea ghidajelor de rulare se face prin pene, asemănător ca la 
ghidajele de alunecare sau cu role excentrice. Ghidajele de rulare cu bile, 
role sau ace, avind căi de rulare cu suprafaţa orizontală, sînt autoreglabile 
ca şi ghidajele de alunecare cu profil triunghiular. Cînd suprafața de rulare 
este orientată vertical, reglarea se face cu ajutorul șuruburilor care pre- 
sează asupra căilor de rulare şi preiau jocul. Un astfel de exemplu este 
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prezentat în figura 18.31. Acest 3 5 
ghidaj rectiliniu cu bile este uti- ež 
lizat la sania unei maşini de rec- 
tificat. Sania Z (fig. 18.31) se 
deplasează între şinele 2 pe două 
rînduri de bile în canalele active 7 2 
3 ale ghidajului. Bilele se întorc 
prin canalele 4 în canalele 5, 
practicate în corpul saniei, cir- 
culînd, în sens opus descăreate 
de eforturi, pînă intră din nou 
în ghidajul activ 3. Bilele rulează 
într-un sens sau altul, după 
mişcarea mesei. Protejarea de op 
impurități şi așchii a acestor Fig. 18.21. Reglarea unui ghidaj rectiliniu cu 
ghidaje se face cu plăcile 6 mon- bile. 

tate pe corpul saniei. 

După un anumit timp de funcţionare jocul din canalele active 3 se 
măreşte datorită uzurii şi, ca urmare, ghidajul se reglează cu ajutorul 
şuruburilor 7, care presează pe un reazim fix, din partea opusă şuruburilor, 
şinele 2 şi sania 7 pe bilele ghidajului. 
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18 2.3, CALCULUL GHIDAJELOR 


În timpul funcţionării ghidajelor, asupra suprafeţelor de ghidare 
acţionează simultan presiunea de contact şi forțele de frecare, cauzînd 
uzura ghidajelor şi micşorînd precizia de prelucrare a mașinilor-unelte 
şi durabilitatea lor. 

Calculul ghidajelor ţine seama de aceste fenomene, are drept scop 
limitarea presiunii de contact între anumite valori admisibile, determinate 
pe bază de practică industrială şi cercetări experimentale, pentru a reduce 
la minimum uzura suprafeţelor de ghidare. 

Conform celor precizate la calculul batiurilor, nici în cazul ghidajelor 
nu poate fi aplicat un calcul de dimensionare. Astfel că, calculul de rezis- 
tență al ghidajelor este realizat odată cu cel al batiurilor și constă din : 
a— verificarea eforturilor unitare în secţiunile periculoase; b— verifi- 
carea rigidității la încovoiere şi răsucire. 

Calculul propriu-zis al ghidajelor de alunecare sau de rulare se face 
prin verificarea la presiunea de contaci, deoarece aceasta contribuie cel 
mai mult la uzura ghidajelor. 

Verificarea ghidajelor la presiunea de contact cuprinde următoarele 
etape : a— calculul forțelor totale care acţionează asupra fiecărei suprafețe 
a ghidaţului batiului (toate calculele se efectuează pentru ghidajele batiu- 
lui, întrucît dintre toate ghidajele unei maşini-unelte ele sînt cele mai 
pretenţioase) ; b— calculul presiunii medii de contact pe fiecare dintre 
aceste suprafeţe (admiţind ipoteza că presiunea în lungul suprafeţelor 
de contact are o repartiție liniară); c— calculul presiunii maxime de 
contact pe aceste suprafeţe ; d — compararea valorilor obţinute cu presiu- 
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nile maxime admisibile, determinate experimental pentru fiecare tip de 
maşină-unealtă, în anumite condiţii de lucru. l 

A. Factorii care influențează asupra calculului ghidajelor sînt destul 
de numeroși, astfel că printre cei mai importanți se remarcă : 4— presiu- 
nea de contact ; b— viteza de deplasare a organului mobil şi regimurile de 
frecare; c— materialul cuplului de ghidare; d— uzura ghidajelor. În 
cele ce urmează se face o analiză succintă a acestor factori. 

Presupunînd calculată forța de reacțiune R, pe o anumită suprafață 
de ghidare cu lungimea L şi lăţimea l, presiunea medie de contact, va fi: 


R 
REE 

Este cunoscut faptul cà presiunea de contact dintre cele două suprafețe 
de ghidare, în cazul ghidajelor de alunecare rectilinii, are o distribuție 
parabolică. Totuşi, acceptarea ipotezei conform, căreia presiunea se repar- 
tizează liniar în lungul ghidajelor şi uniform pe lățimea fiecărei suprafețe, 
duce la simplificarea calculelor și la obținerea unor rezultate satisfăcă- 
toare practic. 

La un calcul de verificare este important să se cunoască presiunea 
mawimă de contact. Pentru determinarea acestei presiuni este necesar să 
se cunoască coordonata ze a punctului de aplicație a rezultantei R a 
forțelor de aşchiere, greutate, inerție ș.a., situat în centrul de greutate al 
diagramei de repartiție a presiunii. Aplicînd ecuația momentelor statice 
se determină coordonata centrului 
de greutate : 


Ug = Dand z, 44 , 


D 4, 


; i pentru diagrama trapezoidală din 
E figura 18.32, descompusă într-o 
È | diagramă triunghiulară şi una 

TU | dreptunghiulară se găseşte : 


d 5 05 -Xa r= L(Pmas — Prin) 5 

- p= ArI imn. 

Da L = zi: 6(Pmaz t Pta) 
Fig. 18.832. Diagrama trapezoidală de repar- Din această relație se găseşte 
tiție a presiunilor de contact. coordonata Sr = 0, pentru o dis- 


tribuție dreptunghiulară la care 

Paz = Pmin = Pmea) Şi Lr = L/6 pentru o distribuție triunghiulară la 
Care Pmi = 0. Practic există cazuri cînd Pmia < 0, adică ghidajele batiului 
şi organului mobil se găsesc în contact numai pe o parte din lungimea L, 
jar pe restul contactul dispare, adică distribuția presiunilor este triun- 
ghiulară avînd baza triunghiului mai mică decît L. 

Forma diagramelor de repartiție a presiunilor poate fi caracterizată 
printr-un coeficient de formă Op = 4a/L, astfel : 

— forma dreptunghiulară. are Cp = 0; 


— forma trapezoidală are 0 < Cp < T 
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— forma triunghiulară pe toată lungimea Cp = i. 


— forma triunghiulară pe o parte din lungime 0, > = - 


Pentru cazurile precizate se determină presiunea maximă Pa, pentru 
- repartiția trapezoidală (2 < L/6) ; 


Pmaz = Pmea ( + T] aa (1 + T) ?, 


L I-L L 
şi pentru repartiţia triunghiulară pe o parte din lungime (4 > L/6): 
4 1 2R 
Pmaz = 3 Pmed 


iata UL L— 3er) 
L 


Repartiția triunghiulară pe întreaga lungime L este un caz intermediar 
al celor două şi presupune că : i 


Pmas = 2Pmea: 


Este evident că repartiția optimă a presiunilor este cea dreptunghiulară, 
deoarece nu are extreme de presiune şi asigură o funcţionare ideală a ghi- 
dajului cu uzuri uniforme. În funcţionarea mașinilor-unelte nu se întil- 
neşte decît foarte rar repartiția dreptunghiulară a presiunilor şi din această 
cauză, la calculul majorităţii ghidajelor apare repartiția trapezoidală sau 
triunghiulară. 

Presiunea maximă calculată nu trebuie să depășească presiunea 
admisibilă de contact recomandată, care în cazul majorităţii maşinilor- 
unelte universale (strunguri, şepinguri, maşini de frezat, de găurit) pentru 
viteze mici la cupluri de ghidare, de tipul fontă pe fontă sau fontă pe oţel 
are valoarea P= 25. ..30 daN/em?, iar pentru maşinile-unelte grele p, = 
= 10 daN/em?. În cazul unor cupluri de ghidare de tipul oţel pe oţel, 
presiunea recomandată mai sus se majorează cu 20. ..30%. 

La viteze mari de deplasare presiunea admisibilă scade considerabil. 
Pentru cuplurile de ghidare de tip fontă pe fontă şi fontă pe oţel utilizate 
la diferite tipuri de maşini, presiunea admisibilă este : 

— maşini de rabotat şi mortezat mijlocii p = 8 daN/cm?; 

.— maşini-unelte grele p, = 4 daN/em?; 

— maşini de rectificat p, = 0,5...1 daN/em?; 

— maşini de găurit în coordonate Pe = 0,5 daN/em2?. 

Ca şi în cazurile vitezelor mici, la ghidajele de tipul oțel pe oţel valorile 
recomandate se majorează cu 20...30%. 

Dacă organul mobil al unui ghidaj se deplasează cu o anumită viteză, 
între suprafețele în contact ia naştere o forță de frecare, avînd mărimea 


F=: N, 
în care: F este forța de frecare ; 


u — coeficientul de frecare; 
N — sarcina normală pe organul mobil. 
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Uzura ghidajelor depinde de mărimea forței N şi de coeficientul de 
frecare u, care caracterizează regimurile de frecare uscată, lichidă sau miztă. 
Evident, în construcţia ghidajelor se urmăreşte realizarea regimurilor de 
frecare lichidă, pentru că coeficientul de frecare și temperatura de func- 
ţionare vor fi minime. 

Asigurarea, frecării lichide se face utilizînd, sisteme de ungere cu ulei 
sub presiune, specifice maşinilor-unelte grele (de rabotat, de rectificat, 
etc.), cu viteze mari de deplasare a organelor mobile (v > 10 m/min), 
ghidaiele numindu-se în acest caz hidrodinamice. Frecarea lichidă se 
întîlneşte şi la viteze mai mici (0,7 <v <1200 mm/min), în care caz ghi- 
dajele se numesc hidrostatice cu ulei sau aerostatice cu aer. 

După cum este cunoscut, coeficientul de frecare variază în funcţie de : 
a— viteza de alunecare ; b— ungere ; c— presiunea de contact ; d— natura 
materialelor ghidajelor ; e— calitatea suprafeţelor. 

Pentru vitezele de alunecare mari (întilnite la rabotare, maşini de 
frezat portal, de rectificat etc.) coeficientul de frecare are valoarea u= 
= 0,05...0,10, iar pentru cele mici (în cazul strungurilor, mașini de frezat 
universale, de găurit etc.) u= 0,10...0,15. 

La viteze mici de alunecare, specifice mecanismelor de avansuri, 
coeficienţii de frecare au valori mai mari, deoarece în aceste cazuri pelicula, 
de ulei se păstrează mai greu între suprafețele de ghidare şi poate să apară 
o frecare mixtă sau chiar uscată. 

Coeficientul de frecare este influenţat sensibil de materialul cuplului 
de ghidare, astfel un cuplu de ghidare format din compoziţie de lagăre, 
aplicată pe unul din organe, şi fontă, asigură coeficienţi de frecare mai 
mici ca alte tipuri de materiale utilizate. 

Materialele plastice ca textolitul în cazul frecării pe ghidaje din fontă 
au coeficienţi de frecare mai mari decit cuplul fontă/fontă, chiar şi în 
domeniul frecării lichide, deoarece asperităţile de pe suprafețele materia- 
lelor plastice sînt în general mari şi împiedică formarea penelor de ulei. 

n cazul vitezelor mici (v <50. ..100 mm/min), presiunea medie are 
o influență mai mică asupra coeficientului de frecare, iar în cazul vitezelor 
mai mari coeficientul de frecare crește pe măsura creșterii presiunii medii. 

La creşterea viscozităţii uleiului, coeficientul de frecare scade sensibil 
şi viteza critică de apariţie a frecării mixte se micşorează reducînd dome- 
niul de viteze la care apare frecarea mixtă şi mărind domeniul frecării 
lichide. 

Pentru ghidajele mecanismelor de avansuri, care funcţionează la 
viteze mici în regim de frecare mixtă, la care se cer precizii ridicate de 
deplasare şi poziţionare, coeficientul de frecare se calculează cu ajutorul 
unor relaţii determinate pe bază de cercetări experimentale, precizate în 
lucrările de specialitate. 

La ghidajele de rulare frecarea apare datorită frecării de rulare propriu- 
zisă, trecării de alunecare dintre corpurile de rulare și colivie şi trecării 
viscoase, datorită prezenţei lubrifiantului. 

Forţa de frecare la un ghidaj de rulare se poate determina, într-un 
caz general, cu relaţia : 


F=F,+ © R, 


r 
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în care : F, este forța de frecare iniţială a unui ghidaj de rulare fără soli- 
citare exterioară ; 
ur — coeficientul de frecare de rulare ; 
R,— raza corpurilor de rulare ; 
R — sarcina normală pe ghidaj. 

În domeniul vitezelor mici (v= 1...150 mm/min), forţa de frecare F 
nu este influențată practic de viteza de deplasare a organului mobil. Dacă 
v > 150 mm/min, forţa de frecare are o creştere mică. Coeficientul de fre- 
care de rulare u, se măreşte odată cu creşterea înălțimii microasperităţilor 
suprafețelor de contact. La ghidajele din fontă răzuite, coeficientul up 
se dublează odată cu creşterea rizurilor, de la 7. ..8um,pînăla 15...20 um. 
De asemenea, dacă rizurile: se micşorează prin rodare pînă la 3...4 um, 
coeficientul de frecare u, se micşorează cu 1,5 ori. 

La maşinile-unelte universale ungerea ghidajelor se face manual, prin 
ungerea periodică a suprafeţelor ghidajelor, asigurind un regim de frecare 
mixt cu caracter semiuscat. În aceste cazuri calculul ghidajelor constă 
exclusiv din verificarea presiunii de contact. 

Maşinile-unelte de precizie mijlocie, cu viteze mici de deplasare a 
organelor mobile, la care apar şi mișcări sacadate, au sisteme de ungere 
mecanizate, cu role simple sau duble, asigurînd ghidajelor un regim de 
frecare mixt cu caracter semilichid. La aceste ghidaje calculul se face prin 
verificarea la presiunea de contact şi ţinînd seama de frecare. 

În cazul maşinilor-unelte de precizie ridicată, cu organe mobile avînd 
viteze mari de deplasare sau viteze mici pentru avansuri cu deplasări 
uniforme nesacadate şi o precizie mare de poziţionare, ungerea ghidajelor 
se face cu lichide sub presiune, ca la sistemele hidrodinamice sau hidrosta- 
tice. Aceste ghidaje lucrează în regim de frecare lichidă, avînd între supra- 
feţele de contact o peliculă de ulei cu grosimea de minimum 5...8 pm, 
menţinută permanent de un sistem de reglare automată a presiunii. Pentru 
aceste ghidaje calculele se referă la determinarea presiunilor necesare şi la 
stabilirea elementelor constructive ale ghidajelor, pentru ca pelicula de 
ulei să suporte solicitările exterioare. 


Pentru menţinerea uleiului pe suprafețele ghidajelor se practică canale 
de ungere care micşorează suprafaţa activă a ghidajului și, deci, presiunea 
medie pe suprafață creşte, adică : | 

R 
SNE 
I- L— Ac 
în care Ac reprezintă aria canalelor de ungere. 


Un calcul complet al ghidajelor va lua în considerare cei doi factori 
determinanţi ai uzurii ghidajului, adică presiunea de contact şi frecarea 
suprafetelor de ghidare. Pe lingă acestea, la calculul ghidajelor este necesar 
a se preciza caracterul uzurii ghidajelor maşinilor-unelte. Mărimea uzurii, 
şi în special, forma suprafețelor uzate determină reducerea preciziei de 
funcţionare a maşinilor-unelte şi stabilitatea la vibrații. 

Determinarea analitică a formei suprafeței uzate a ghidajelor are o 
deosebită importanţă pentru studiul preciziei maşinilor-unelte. Ă 

Pentru ghidajele rectilinii determinarea formei suprafeţelor uzate 
presupune că mărimea uzurii este proporțională cu drumul de frecare şi cu 


Pmea = 
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mărimea presiunii de contact. Uzura ghidajelor are un caracter abraziv 
Şi o variaţie liniară în timp, într-un punct din lungimea ghidajului, adică : 


U=u-t, 
în care: U este mărimea uzurii; 
u — viteza de uzură; 


t — timpul. 
Pentru determinarea vitezei de uzură se utilizează relaţia : 
u=k-pw, 
unde : k este coeficientul de uzură care depinde de material (și reprezintă 
mărimea uzurii liniare în microni sub acţiunea presiunii de 
1 daN/em? pe lungimea drumului de frecare de 1 km) ; 
p— presiunea medie de contact; 


v— viteza de alunecare. 
Mişcarea organului mobil fiind uniformă, spaţiul de frecare va fi: 


s=vet. 


Uzura apare atît pe suprafața de ghidare a batiului, cît şi pe suprafața 
de ghidare a organului mobil, adică : 


U; = ks ps şi Un = km’ P'S, 
în care indicele f caracterizează ghidajul fix al batiului, iar indicele m 
ghidajul mobil al organului deplasabil. 


La prelucrarea pieselor organul mobil execută, cu o anumită frecvenţă, 
diferite deplasări de-a lungul ghidajelor, după tipul pieselor şi suprafeţelor 
prelucrate. Frecvența acestor deplasări este caracterizată prin curba de 
EJ 


O 
S NI 
DO [S ŞI y SNZ d 
OO (SS SOS 
L- L 


Fig. 18.33. Curba de distribuție a deplasărilor sanlei de-a lnngul ghidajelor. 
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distribuție a deplasărilor, a cărei formă diferă pentru cazul strunjirii anu- 
mitor piese (fig. 18.33, a) față de cazul strunjirii aceleiaşi piese, dar pe 
lungimi diferite (fig. 18. 33, b). 

Evident, uzura de-a lungul ghidajelor variază proporțional cu frec- 
vența deplasărilor, deoarece cele două suprafețe de ghidare se află în 
contact un timp mai mare, spre exemplu (fig. 18.33, a şi b) în zona cen- 
trală şi în zona de lîngă păpuşa fixă a lungimii ghidajului fix. 

În sistemele de referinţă 
Poz uow gi poz (fig. pice P Ro pr P6-L) 
se evidențiază elementele in- O ON 
fluente ale uzurii ghidajelor 
pe lungimea totală a ghida- 
jului fix al batiului (H + L), 
determinată de lungimea 
cursei maxime a organului 
mobil H şi lungimea ghida- 
jelor acestuia. Considerînd 
organul mobil în poziția ex- ONY 
tremă dreapta a ghidajelor 
organului fix, se prezintă în 
figura 18.34 curbele de va- 
riație a uzurii organului fix 
U(x) şi a organului mobil U(), 
curba de variație, într-un caz U 
general, a presiunii de con- 
tact p(l) și curba de distribu- 4 10 S oapratejel uzate a ghidajelon e 
ție a deplasărilor organului 
mobil, plasată în capătul dinspre păpuşa fixă p(2) sau la distanța 7 
de aceasta ọ(% — l). 

Uzura elementară dU, corespunzătoare elementului d? din lungimea 
organului mobil ce acționează pe organul fix, este determinată cu relația : 


dU = k's: p(l) (æ — }) dl, 


în care mărimile au semnificații cunoscute, precizate în figura 18.34. 

Pe lungimea cursei de lucru H a organului mobil, definită de lungimile 
L Și l în sistemul poz, ecuaţia curbei de uzură pentru organul fix este 
determinată de relaţia : 


| / 
INI LLL 


L 

C innii Eri 
TE 
Sae 


h 
U(a) = trs pl) g(s — 1) dl. 
h 
Ecuația curbei de uzură pe lungimea organului fix U(z) are o deose- 
bită importanţă pentru precizia maşinii-unelte la apariția uzurii. 
Expresia generală a curbei de uzură se particularizează în lucrările 
tehnice de specialitate în funcție de mărimea raportului H/L. Astfel rapor-, 
tul H/L > 1 este în cazul strungurilor, maşinilor de alezat şi unele maşini- 
unelte speciale, deoarece la acestea H >L. La maşinile de rectificat, de 
rabotat, de frezat, de mortezat şi altele, H/L <1, deoarece H <L. O 
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altă grupă de maşini-unelte este aceea la care ghidajele batiului au o lun- 
gime limitată și organul mobil depăşeşte, în funcţionare, ghidajele batiului, 
cum este cazul la şepinguri, strunguri automate ş.a. 

În aceste cazuri funcţia U(x) se determină, deosebit faţă de cele două 
cazuri precedente, întrucit presiunea de contact variază în funcţie nu 
numai de lungimea de contact l, ci şi de poziţia organului mobil. 

În cazul maşinilor-unelte la care H/L > 1, forma suprafeţei uzate este 
foarte puţin influențată de curba de variaţie a presiunilor de contact p(l) 
şi foarte mult influențată de curba de distribuţie a deplasărilor ọ(%). Aşa 
se explică faptul că la strungurile normale ghidajele se uzează în funcţio- 
nare datorită frecvenței mari a deplasărilor, în zona de mijloc și spre păpuşa 
fixă pe lungimea ghidajelor batiului. Din aceste constatări, rezultă că 
pentru asigurarea unei uzuri uniforme, pe lungimea ghidajelor batiului, 
se impune o încărcare rațională a maşinilor-unelte. 

Cea de a doua categorie de mașini-unelte (avînd H/L<1 are o curbă de 
uzură influenţată, în principal, de curba de variaţie a presiunii de contact 
p(l) și mai puţin de curba de distribuţie a deplasărilor (æ). Practic, se 
constată că cu cît raportul H/L este mai mic, cu atit forma suprafeţei uzate 
se apropie de cea a diagramei presiunilor de contact p(l). Din această cauză, 
la proiectare se impune pentru diagrama de variaţie a presiunii de contact 
o repartiție dreptunghiulară. 

Studiul funcţiei U(x) permite corelarea factorilor influenţi ai acesteia 
pentru asigurarea în funcţionarea maşinilor-unelte a unor uzuri cît mai 
uniforme pe lungimea ghidajelor. În cazul maşinilor-unelţe cu precizie 
ridicată, se impune, chiar de la proiectare, determinarea curbei de uzură 
a suprafeţelor uzate a ghidajelor ce apare după un timp impus de funcţio- 
nare. Aceasta se face cu scopul de a cunoaște anticipat după cît timp pre- 
cizia maşinii-unelte scade și, de asemenea, pentru o corelare judicioasă a 
dimensiunilor ghidajului și materialului utilizat. 


E. Calculul ghidajelor de alunecare cu frecare mixtă se face prin veri- 
ficări la presiunea de contact, în două moduri : a—se calculează presiunile 
maxime şi se compară cu presiunile admisibile precizate anterior ; b— se 
calculează presiunile medii, care se compară apoi cu presiunile admisibile 
reduse cu 50%, pentru cazuri mai puţin pretenţioase, în scopul reducerii 
volumului de calcule. 

Un exemplu edificator de calcul al ghidajelor cu profile combinate 
(A cu plan), din această categorie, se dă în cele ce urmează, pentru cazul 
strungurilor normale. După cum s-a arătat, în cele de pînă acum, ghidajele 
batiurilor strungurilor normale sînt solicitate de componentele forţei 
totale de aşchiere P,, P, şi P, de forţa Q de tracţiune necesară deplasării 
căruciorului, de greutatea căruciorului G, considerată ca acţionind în 
centrul de greutate al acestuia, şi de forțele de frecare u :A, u B, u :C, care 
iau naştere pe suprafeţele de contact ale ghidajelor, avind sensul opus 
deplasării căruciorului. 

În sistemul de referință pozitiv, drept, considerat în figura 18.35, 
se pot scrie ecuaţiile de echilibru ale forțelor de solicitare care acționează 
simultan asupra căruciorului, adică : 


SA = 0, —P-—u(4+B8+0)=0; 
XY = A sina — Bsing + P, =0; 
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YZ = Acosa + Beosf + 0—P,.—G—0,=0; 
X M, = — 0Y, — Pag + P, Yp +GYe + Q-Yo=0; 
3, M, = — A: Xacosa — B : Xpcosf — 0: Xo — Pap + Pr-Ăpt 
+ G:Xa —0,:Zo —uv(4 + B+ 0)s=0; 
5, M, = A: X, sina — B -Xp sing — PY, + Pyăp + QzYo — 
—u0-Y,—uB:Yn+ yA: Y,=0. 


În aceste relații mărimile au semnificația precizată în figura 18.35. 


Fig. 18.35. Planul forțelor la 
ghidajele principale ale strun- 
gurilor normale. 


Ecuațiile de echilibru, scrise mai sus, au ca necunoscute reacțiunile 
A, B și 0 de pe suprafețele de ghidare, care se determină prin rezolvarea 
sistemului şi au următoarele relații de calcul : 


(z+e-3) sinß— P, cosf 


ca. a sin B ; 
A = sin(a + ß) + We sin(« + B) 
(ze E sina + P, cosa f 
c Sin a A 
pa sin(a + b) Ve aA 
P 
== z et 1 — 
0 Y, -P Oul p), 
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în care: l 
M, = — Py' Zp + P: Yp +0: Ye; 
_ Xe Ye 
Y = Y, 


La calculul reacțiunilor intervine forța de tracțiune Q prin compo- 
nentele sale Q, şi Qz. În funcţie de tipul mecanismului de avans, compo- 
nentele forței de tracțiune se calculează diferit. Astfel, la mecanismele cu 
şurub-piuliță componenta Q, este nulă şi rămîne numai componenta 
axială Q, așa cum este cazul la mişcarea de avans a strungului normal 
pentru prelucrarea filetelor. Mecanismul de avans la strungurile normale 
pentru strunjire obişnuită este de tip pinion-cremalieră cu dinţi drepţi sau 
înclinați. Considerind cazul cu dinţi înclinați, componentele forței de 
tracţiune sint : 


P, cosy + [P+ G) cosè + P, sinò + a, (cos5 F cos) | 


= cost — pip cosă £ (1—4) conr] telan F 5) i 
Q= Q.:tg0 ; Q- = Qz * tg( ao +e), 


unde: a este unghiul de angrenare de referință ; 
— unghiul de înclinare al dinţilor; 


p — unghiul de frecare dintre dinţii în angrenare (5*...7%); 
a +B B — a 
= — ô Z . 
dai a, 2 


Componenta Q, a forței de tracţiune s-a determinat din ecuaţiile de 
echilibru, prin eliminarea reacţiunilor A, B şi C. Semnele 4; din expresia 
lui Q, se aleg în funcţie de sensul reacţiunii C, adică pentru 0 orientat de 
sus (0 œ>0) se alege semnul minus, iar pentru C orientat în jos (O <0, 
cum este C din fig. 18.35) se ia semnul plus. 

Mecanismul de avans utilizat la strungurile normale este de regulă, 
de tip pinion-cremalieră cu dinţi drepţi, la care 0 = 0 şi, deci, Qy = 0. 

Cu ajutorul reacţiunilor A, B şi O se pot calcula presiunile medii de 
contact pe cele trei suprafețe de ghidare : 

= ; = ; sau pa „= SĂ 
Pame aL 3 PBmea DEL i Poma = op Pomea ata 


în care : L este lungimea ghidajelor saniei căruciorului şi a, b, e— lăţimea 
celor trei suprafeţe de ghidare. : 
În cazul unui calcul precis este necesar să se determine presiunile 
maxime, ale căror valori se calculează în două ipoteze, astfel : 
A 64: Xa. B 6B-Xz ©  60-Xe 


Pamas — + z Pem Lt p. 2? Poma =r T e’ 


şi: 


r 2A ze 2B p 2C 
mar e e ea N Bar: oa er rA oani oa 
& a(1,5L — 34)! PU Ls) t 5L — Xe) 
E L L L 
dacă : rai, d ai Cd dir 
Determinarea coordonatelor X4, Xs şi Xc se face rezolvînd sistemul 
de ecuaţii: 
>M,=0; 
$ M = 0, 


din care rezultă următoarele soluții : 


Yre sia 
t Asin(a+B) 
M, sina + M, cosa 
n E E O 
B sin(a + ß) 
x,- Mn -m 
0 C 


unde s-au introdus notaţiile: 
My > — Pap + Pi: Xp +Q: Xe — Qi Zo +e Xo—u(4+B+0)a; 
MN, = — Pe Yok Pa Xp +Q: Yo—u:0Y,—u:B:Ya+u:A:Yua. 

Pe baza schemei de solicitare, din figura 18,35, se observă. că M, 
este momentul de răsturnare al căruciorului în jurul axei OY şi determină 
valoarea și repartiția presiunilor pe ghidajele I şi II. Momentul de răstur- 


nare M, are două componente, M; şi Mu, corespunzător ghidajului T 
şi respectiv II, adică: 


Ă My = M; + Mn, 
în care : 
M, = A- X, cosa + B: Xz cosh; 


Mu= C 3 Xe. 


Din cele de mai sus rezultă, evident, că determinarea coordonatelor 
Xa Xz Şi Xo se face în funcţie de momentele M, şi Muz, ale căror valori 
absolute depind de diagrama de repartiție a presiunilor în lungul fiecărui 
ghidaj și de mărimea jocurilor dintre suprafeţele de ghidare. 

Diagramele de repartiție a presiunilor depind, după cum s-a arătat 
în capitolul precedent, de mărimea raportului X/L, din această cauză 
calculul presiunilor maxime se poate face numai prin încercări (v. I.Gh. 
Sandu ş.a. „Ghidajele maşinilor-unelte“ E.T. 1967), presupunînd anu- 
mite elemente cunoscute. De pildă, se alege una din formele diagramelor 
de presiune, precizate în capitolul precedent, pe baza căreia se calculează 
Mr, Mn, coordonatele X şi, în final, rapoartele X/L. Valoarea raportului 
X/L obţinută din calcul se compară, cu valoarea acestui raport care carac- 


sd 


terizează forma diagramei de presiune aleasă. Dacă cele două valori ale 
raportului X/L sînt incompatibile, se alege o altă diagramă de repartiție 
a presiunilor şi calculul se repetă. 

Anumite dimensiuni ale ghidajelor rectilinii se pot stabili pe baze 
constructive şi experimentale. În figura 18.36 organul mobil 7 tinde să 
fie rotit în planul său de mișcare, datorită momentului creat de forţele 


Fig. 18.36, Forţele de solicitare a unui ghidaj rectiliniu. 


F—F, care solicită neuniform ghidajele organului mobil, cauzind uzuri 
mai mari la capetele ghidajului. Din această cauză se recomandă ca ghi- 
dajele organului mobil să fie executate concav, pe o porţiune de 0,3...0,4 
din lungimea sa totală L. Prin această modificare constructivă contactul 
dintre suprafeţele de ghidare se realizează numai la capete pe o porţiune 
de (0,35...0,3)L. 

Pentru evitarea mişcării sacadate a organului mobil, datorită feno- 
menului de împănare, cît şi pentru asigurarea unei precizii de deplasare 
a acestuia, între dimensiunile L şi B trebuie să existe un anumit raport. 

Sistemul de forțe care solicită organul mobil (fig. 18.36) trebuie să se 
afle în echilibru, prin urmare între forţa de tracţiune Q şi forţa de aşchiere 
P există relaţia : 

2u -b 
Q=P (+ + ad 
L—2u-o0 
în care : c= 0,5 (a+ d) şi distanța b variază între o valoare minimă, cînd 
cuțitul se află lingă şurubul conducător 2, și o valoare maximă, cînd cuțitul 
este în partea opusă şurubului 2. 

Elementele dimensionale ale ghidajului trebuie astiel alese, încît forța 
de tracţiune Q să aibă o valoare minimă. Din relaţia precedentă, rezultă 
că Q are valoarea minimă, atunci cînd : 


2u-b ___b 
L—2yu-e e di 
2 
Această relație este nulă dacă b =0, adică forţele P şi Q sint coaxiale, 
ceea ce practic nu este posibil, deoarece forța de aşchiere P nu are o pozi- 
ție fixă. Pe măsură ce scula 3 parcurge lățimea piesei 4, punctul de apli- 
caţie al forţei P se deplasează corespunzător. 


— e 
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Micşorarea lui Q se mai poate realiza şi în cazul cînd se mărește expre- 


sia numitorului | — — ¢ |. Este evident că numitorul este maxim atunci 


cînd e = 0, adică şurubul conducător 2 este plasat pe axa de simetrie 
a ghidajelor. Un alt caz de extrem este atunci cînd L/2u= ce şi forța Q 
devine infinită, adică ghidajul careare o astfel de corelaţie dimensională se 
autofrînează. Pentru evitarea acestui fenomen, între dimensiunile e şi L 
trebuie să existe relaţia L/2u z ce. Evitarea fenomenului de autoirinare 
se poate face şi prin alegerea dimensiunilor L şi B, în aşa fel încît L/B > 1,5. 
Calculul ghidajelor cu profil cilindric este realizat pentru cazul ghida- 
jului cilindric al coloanei unei maşini de găurit radiale (fig. 18.37). Forţele 


Fig. 18.37. Solicitările ghidajului cilindric al mașinilor de găurit radiale. 


de așchiere P, şi P, împreună cu forţa G de greutate a braţului şi capul 
de găurit, creează momentul de răsturnare M,, care solicită ghidajul 
cilindric. 

Distribuţia presiunilor pe circumferința ghidajului fiind după două 
pînze conice, presiunea dintr-un punct situat la distanța v, are valoarea : 


D= 2pmaz - : 


Momentul elementar corespunzător presiunii p este : 
AM, = 2p: D-z:da. 


Prin integrarea acestei relaţii, după ce s-a înlocuit p cu expresia prece- 


dentă, rezultă : 
0,5L 


4 maz D 4 b2 
0,5L—b 
din care se explicitează presiunea maximă : 
Pmas = = 


4 2 
D-b| L — 2b — — 
( +53 7) 
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În exploatarea maşinilor de găurit radiale, momentul M, poate avea 
două valori. La prelucrare, cînd braţul este blocat, momentul M, este 
creat numai de forţele P}, P, și G, deoarece forţele de frecare sînt nule 
atunci cînd v = 0, şi are valoarea: 


Ma =G: Ye +P: Xp — Ps: Yp 
iar cînd brațul se deplasează, evident pentru poziționare, timp în care 
scula nu lucrează şi, deci, forța de aşchiere este nulă și momentele forţelor 
de frecare se anulează, momentul M, va fi creat numai de forța G, adică : 
M Za — G £ Ye. 


Presiunea maximă va rezulta pentru valoarea maximă a lui M, 
aleasă din cele două valori calculate mai sus. În cazul considerat, se poate 
aprecia că M, este maxim în cel de al doilea caz, deci : 


= G: Yamaz 
"e pa(u renra E 
E) 


În consecință, ghidajul cilindric trebuie să aibă asemenea dimensiuni 
(D, L şi b), încît Pmaz S Pe 

Calculul ghidajelor circulare utilizate, de regulă, la platourile strun- 
gurilor carusel, la mesele circulare ale mașinilor de frezat și de rectificat, 
se face caleulînd presiunea de contact pentru fiecare plan al profilului 
unghiular sau biunghiular. 

La aceste ghidaje pe fiecare suprafață de ghidare ia naștere cite o 
presiune de contact, determinată de solicitarea axială şi radială a profi- 
lului ghidajului. 

În cazul profilului plan (fig. 18.38, a) presiunile vor fi : 


PRE E i, IRI RONI: ln... RR 
2 m: D1 —02) ” nD? — cd) 


în care c=d/D, iar solicitările şi dimensiunile au fost reprezentate în figura 
18.38, a. 
Pentru ghidâjul cu profil unghiular (fig. 18.38, b) presiunile sint : 


= 4: k; Rss şi Pu, 32: M, i 
Prae = DAL — 02) z- DAL — 64) 
Profilul biunghiular este solicitat de presiunile : 
a Aha Baa Ra Bia, 
PalR, 2) n- DAL =): PUR, z) n- DYI = 62) 
_ 32. My (a :cos?2a + b-cosf cosa) , 
Pay r: D?(1 — 04) (a: cos? + b: cos28)” 
__ 32: M, (a: cosa cosp + b:cos?p) 
tii n D? 1 — cd) (a - cos2a + b: cos?) 
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Coeficienţii k, k, şi ka sînt 
determinaţi din diagrama re- 
prezentată în figura 18.29, în 
funcţie de raportul forțelor 
de solicitare Rz/ Ry 

Poziționarea corectă a 
profilului ghidajului circular, 
faţă de diametrul exterior (D,) 
al organului mobil, se reali- 
zează corect atunci cînd ra- 
portul : 


are următoarele valori : 


— pentru platourile cu 
turaţii mici (de la mașini de 
mortezat, de frezat, de pre- 
lucrat roţi dințate) è = 1; 

— pentru platourile cu 
viteze 'mari ale strungurilor 
carusel è = 0,45...0,60, iar 
pentru cele de la maşini de 
rectificat 3 = 0,6...0,7. 

Înălţimea h a suprafeței 
de ghidare trebuie să satisfacă, 
valorile raportului : 


A = 0,03 pentru platourile cu 
diametre mari și A = 0,30 
pentru platourile cu diametre 
mici şi forţe mari de aşchiere. 

C. Calculul ghidajelor de 
rulare se face prin verificarea 
presiunilor de contact şi de- 2 ar a2 03 i 05 06 07 08 09 10 jz 
terminarea numărului corpu- 
rilor de rulare. 

Forţa maximă preluată de un corp de rulare se poate calcula ca în 
cazul ghidajelor de alunecare cu frecare mixtă, cu relaţia : 


Fig. 19.39. Diagrama coeficienţilor k, k, Ka. 


Paz = Pmas't'’ b, 


unde : Pmas este presiunea maximă de contact în cazul ghidajelor de 
alunecare ; 
i — pasul de dispunere al corpurilor de rulare ; 
b — lăţimea suprafeței de ghidare. 
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Forţa de solicitare admisibilă, preluată de un corp de rulare, se deter- 
mină cu relații diferite pentru ghidaje cu role: 
P = os"d'b, 
iar pentru ghidaje cu bile: 
Pa = ord? 
în care: d bl diametrnl corpului de rulare; 
— tensiunea convenţională, raportată la aria secţiunii cor- 
purilor de rulare. 

Valoarea tensiunii convenţionale c} este de 6 daN/em?, pentru ghida- 
jele cu bile avînd căi de rulare din oţel călit cu duritatea de 60 HRC, şi 
de 0,2 daN/em? pentru căi de rulare din fontă cu duritatea de 200 HB. La 
ghidajele cu role valoarea tensiunii convenţionale este de 150. . .200daN/ecm?, 
pentru căile de rulare din oţel călit, şi de 15...20 daN Jem? cînd căile de 
rulare sint din fontă. Dacă ghidajele de rulare. au abateri de la liniaritate, 
cuprinse între 15 și 29m pe lungimea de contact, valoarea tensiunii 
convenționale se micşorează cu 20...30%. 

Ghidajele de rulare trebuie astfel dimensionate şi construite încât 
(Pe S Prea) Şi să asigure o durabilitate maximă şi o uzură minimă. 

Rigiditatea ghidajelor de rulare este determinată de deformațiile 
elastice cauzate de solicitări, care se pot calcula cu relaţia : 


d, = k, `q, 
pentru ghidaje cu role şi, 
òp = Fo = P 3 
pentru ghidaje ou bile; 
unde : 5, este deformația elastică în um; 
kr — coeficienți de cedare pentru ghidaje cu role şi respectiv 
cu bile, avînd dimensiunile um -cm/N şi respectiv um/N 
q — sarcina ce revine pe o unitate din lungimea rolei, în N/cm; 
P — sarcina. pe o bilă, în N. l 
Coeficienții k, şi kẹ. sînt determinaţi experimental, în funcție de 
q şi P, pentru care se dau valori experimentale în diferite lucrări (v. Stanki 
i instrument nr. 4/1963). * 
Rigiditatea ghidajelor de rulare cu role este aproximativ egală cu cea 
a ghidajelor de alunecare cu frecare mixtă. Sistemele de prestrîngere 
prealabilă ale. ghidajelor de rulare cu role asigură o mărire a rigidităţii 
de 3...4 ori faţă de ghidajele de alunecare. Evident, ghidajele de rulare 
cu bile au o rigiditate de 2. ..2,5 ori mai mică decit a celor cu role. 


18.3. ARBORII ȘI AXELE MAŞINILOR-UNELTE 


Transmiterea mişcării de l4 motoarele de antrenare pînă la organele 
de execuţie ale maşinilor-unelte se face, în cazul construcțiilor mecanice, 
prin mai multe tipuri de mecanisme, cum sînt : roţi cu curele, cuplaje, 
roţi dințate ş.a., care se montează pe arbori şi axe. Arborii preiau solici- 
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tări de încovoiere și răsucire, iar axele preiau numai solicitări de încovoiere. 
La maşini-unelte se utilizează aproape în exclusivitate arbori şi, de aceea 
în continuare se va utiliza numai această denumire. În funcţie de rolul 
funoțional al acestora, se deosebesc două categorii de arbori, principali 
şi intermediari. Arborii principali au un rol funcțional deosebit în construc- 
ţia maşinilor-unelte, deoarece aceștia poartă piesa sau scula şi influențează 
direct precizia şi calitatea prelucrării. Arborii intermediari au rolul de 
suport pentru diferite organe din transmisii preluînd mişcarea şi transmi- 
țind-o. spre organele de execuţie. 


18.3.1. CONSTRUCŢIA ARBORILOR MAȘINILOR-UNELTE 


Forma constructivă a arborilor maşinilor-unelte depinde de rolul 
funcţional pe care îl au în cazul diferitelor tipuri de mașini-unelte. Construc- 
ţia arborilor intermediari, utilizaţi la maşinile-unelte, nu prezintă parti- 
cularităţi esenţiale față de arborii transmisiilor mecanice cunoscute gi, 
din această cauză, în continuare se vor studia arborii principali care sînt 
specifici maşinilor-unelte. 

Arborii principali utilizaţi la strunguri, maşini de frezat, de rectificat 
ete. execută numai o mişcare de rotaţie avind, deci, forme constructive 
adecvate acestei funcțiuni. La maşinile de găurit, de alezat etc., arborele 
principal are forme constructive diferite, deoarece execută pe lingă rotaţie 
şi o translație axială, cu viteză mică, pentru avans sau o translație axială 
cu viteză mare, pentru lucru, ca la maşinile de honuit, de mortezat roţi 
dințate ete. 

Pe lingă cele de mai sus, construcția arborilor, în general, mai este 
determinată de următorii factori : 

— numărul, dimensiunile şi poziţia organelor ce trebuie montate; 

— tipurile de ajustaje pentru montarea diferitelor organe ; 

— modul de fixare sau de ghidare (cu pene, caneluri, cepuri, gulere, 
inele de siguranţă etc.) a organelor; 

— necesitatea de reglare a jocurilor radiale şi axiale ; 

— tipurile de lagăre utilizate şi dimensiunile lor; 

— tehnologia de prelucrare, de tratament şi de montaj. 

Construcţia arborilor maşinilor-unelte trebuie realizată cît mai simplu, 
pentru a asigura economicitate, execuţia şi întreţinerea uşoară. 

Numărul organelor montate pe un arbore trebuie să fie minim posibil, 
iar dimensiunile acestor organe să fie rațional stabilite, pentru a nu mări 
greutatea acestora şi a duce la supradimensionarea arborilor. 

Poziţia organelor care se montează pe arbori, trebuie să asigure o 
rigiditate maximă construcţiei respective. Considerind un caz simplu 
de solicitare la încovoiere al unui arbore de lungime l, cu două reazime 
şi forţa de solicitare P, plasată la distanța a şi b de cele două reazime, 
se poate scrie deformația y şi rigiditatea, j în acest caz, astfel : 


Scriind că b2= (l—a)?, se determină punctele de montaj ale organelor 
pe arbori cu rigiditate maximă, adică : 


dj _ 3EI-U[2a (l — a)? — 20? (l — a)] 


= 0 
da a(l — a)! l 


sau : 
a(2a? — 3a:1 + P) = 0, 

de unde soluțiile : a,— 0 şi a= l asigură rigiditatea maximă, iar a= 1/2 

asigură rigiditatea minimă. 

Soluţiile precizate mai sus, impun montarea roţilor dinţate sau 
altor organe cît mai aproape de cele două reazime. Un exemplu în acest 
sens este dat în figura 18.40, care prezintă o construcție de arbore principal 
pentru un strung normal, cu roțile dințate lingă reazime. În cazul montării 
mai multor roți dințate pe un arbore, totdeauna roata cea mai grea, avind 
diametrul cel mai mare, se va monta pe arbore lîngă lagărul din față 
(fig. 18.40 şi 18.41). 

i La maşinile-unelte se utilizează sistemul general de ajusta, cu ale- 
za) unitar, adică diametrul arborelui va avea diferite valori pentru reali- 
zarea ajustajelor, avînd o construcţie în trepte. Pentru ieșirea pietrei de 
rectificat, treptele diferitelor diametre sînt separate prin degajări. 


Ha 


E 


Fig. 16.40. Arborele principal al unui strung normal cu roțile 
dințate montate lingă lagăre. 


Fig. 18.41. Montarea roții dințate cu diametrul cel mai mare lîngă lagărul din faţă. 


La construcţiile moderne de maşini-unelte fixarea roţilor dinţate 
pe arbori se face, în majoritatea cazurilor, cu ajutorul eanelurilor, deoarece 
faţă de fixarea prin pene asigură o centrare mai bună, o ghidare corespun- 
zătoare în cazul roţilor baladoare și o presiune de contact mică, asigurinăd 
transmiterea unor momente mai mari. 
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Forma constructivă a arborilor este influenţată de sistemele de lagăre 
utilizate și de modul de- reglare al jocurilor radiale şi axiale ale acestora. 
Spre exemplu, fusurile au dimensiuni diferite în cazul lagărelor de rulare, 
faţă de cazul lagărelor de alunecare. 

Pentru proiectarea, formei arborilor trebuie să se respecte următoarele 
principii : 

— forma arborelui trebuie să asigure montarea şi demontarea pieselor 
fără stringere ; 

— pentru montarea, pieselor fără joc, arborele va avea forma în trepte ; 

— la arbori fără trepte ajustajele cu strîngere se vor folosi numai la 
capetele acestora, pentru a evita deplasarea forţată prin batere a pieselor 
pe lungimi prea mari; 

— la arbori fără trepte, avînd acelaşi diametru nominal, pe care se 
montează piese cu ajustaje diferite, zonele diferitelor ajustaje pe arbore vor 
fi separate prin canale. 

Pentru alte detalii constructive cu caracter general ale arborilor, se 
pot consulta STAS-urile 406-63 şi 75-66 şi alte lucrări în acest domeniu. 

Capătul arborelui principal (fig. 18.42) are o construcţie diferită, de 
la un tip de maşină-unealtă la altul, pentru a susține, după caz, piesa sau 
scula. 

La strunguri se utilizează două tipuri de capete pentru arborele 
principal : cu con de centrare şi flanşă de fixare (fig. 18.42, a) şi cu filet 
şi guler de centrare STAS 1661-50 (fig. 18.42, b). Suprafaţa conică avind 
conicitate de 1/6, serveşte la centrarea universalului, iar prinderea, acestuia 
se face cu şuruburi montate în găurile 7. Pentru poziționarea universalului, 
în vederea fixării cu şuruburi, se utilizează cepurile 2, care preiau și o 
parte din momentul de torsiune. Capetele filetate (fig. 18.42, b) pentru 
arborele principal al strungurilor au dezavantajul uzurilor rapide, cauzate 
de schimbarea repetată a universalului şi o rigiditate scăzută, datorită 
posibilității de deşurubare la frinare sau schimbarea sensului de rotaţie a 
arborelui principal, şi lungimii mari ale braţului în consolă. Aceste deza- 
vamntaje au făcut ca la maşinile moderne să se utilizeze, din ce în ce mai mult, 
tipul cu îlanşă, şi con (fig. 18.42, a). 

Capătul arborelui principal, folosit la mașinile de frezat universale, 
asigură centrarea arborelui portfreză sau îreză cu coadă, pe suprafața cu 
conicitatea de 1/3,5 (fig. 18.42, c) şi antrenarea cu capul 7. Prinderea, în 
acest caz, se tace cu şuruburi în găurile 2 sau cu o tijă şi șurub care trece 
prin alezajul arborelui principal. 

Forma capătului arborelui principal de la maşinile de găurit şi alezat 
este standardizată (STAS 1659-50), fiind grupată în patru tipuri. Figura 
18.42, d şi e prezintă formele principale ale acestora. Dacă Ja formele princi- 
pale se practică pe faţa frontală un canal, rezultă încă două forme de 
capete pentru arborele principal de la maşinile de găurit şi de alezat. Forma 
capătului, cu pană transversală (fig. 18.42, e), se utilizează la maşinile de 
găurit sau la cele de alezat, în cazul cînd se montează capete multiaxe 
sau diferite dispozitive. 

Maşinile de rectificat au diferite forme de capete pentru arborele 
principal, în funcție de mărimea, forma, şi tipul pietrei de rectificat, 
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Construcţiile cu con exterior ((fig. 18.42, f şi g) se. folosesc la mon“ 
tarea pietrelor de rectificat mari şi mijlocii, cu ajutorul unor bucşi sau seg- 
menţii conici, iar tipurile constructive, avînd suprafeţe conice sau cilindrice 
de centrare interioare (fig. 18.42, h şi îi), sînt destinate fixării pietrelor de 
reotificat mici prin intermediul unor dornuri. 


Z 
4 


N „Con Morse 
ad sau melic 


Fig. 18.42. Tipuri de capete pentru arborele principal. 
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Pietrele de rectificat funcţionează la turaţii foarte mari, pentru æ 
asigura viteza, de aşchiere tehnologică la rectificare, cuprinsă între 25... 
...35 m/s sau în cazul rectificării rapide de pînă la 60 m/s. Spre exempli- 
ficare, la o piatră de rectificat cu diametrul de 10 mm, în cazul cind vas = 
= 60 m/s. turaţia va fi: 

RI 1 000 vas _ 1000x60x60 _ 114 650 [rot/min]. 
D 3,14 x 10 

La aceste turații problemele de montare şi echilibrare ale pietrelor 
abrazive trebuie rezolvate foarte îngrijit. Un exemplu de montare a unei 
pietre de rectificat este reprezentat în figura 18.42, j. Piatra de rectificat Z 
se montează pe bucşa 2 (fixată cu pană pe un capăt conic 4, ca în figura 
18.42, f), prin intermediul bucşii de plumb 6 (cu. grosimea peretelui de 
cîțiva milimetri) care asigură o fixare bună, deoarece plumbul prin răcire 
îşi măreşte volumul. Piuliţa 7 presează piatra de rectificat prin intermediul 
inelului 9 şi două garnituri din piele, cauciuc, carton sau masă plastică, 
avînd diametrele exterioare mai mari cu cîţiva milimetri decât flangele 
de aşezare şi stringere. Echilibrarea pietrei, înainte de fixare pe maşină, 
se face cu ajutorul segmenţilor 5, deplasabili, montați în canalele celor 
două îlanşe cu şurub. Piuliţa 3 fixează sistemul de montaj al pietrei pe 
capătul arborelui principal. La maşinile de rectificat moderne sînt utili- 
zate dispozitive speciale mecanice şi electrice de echilibrare ale pietrei pe 
maşină, fără demontarea acesteia. 


18.3.2. CALCULUL ARBORILOR MAȘINILOR-UNELTE 


Dimensionarea arborilor maşinilor-unelte se face pe baza calculului : 
a— de rezistenţă la solicitări compuse de încovoiere cu torsiune ; b— derigi- 
ditate şi. rezistenţă la uzură a suprafeţelor de frecare; o — de rezistenţă 
la vibrații. 

La stabilirea dimensiunilor arborilor se mai iau în considerare gi alţi 
factori, în afară de cei precizați mai sus, privind exploatarea, tehnologia 
de execuţie, forma constructivă, materialul utilizat eto. care, în multe 
cazuri, duc la arbori cu dimensiuni mai mari decît rezultă, din calcule. 

a. Calculul de rezistență mecanică se face în mai multe etape : predi- 
mensionarea arborelui:la torsiune, stabilirea schemei de încărcare a arbo- 
relui cu forţele exterioare, predimensionarea arborelui la solicitări compuse 
şi verificarea la. oboseală. 

a. Predimensionarea arborilor la torsiune se face pentru a putea ela- 
bora din punct de vedere cinematio transmisia respectivă. La calculul 
arborelui trebuie să se cunoască schema de solicitare a acestuia, adică forma 
constructivă a elementelor componente montate pe arbore. Prin calcul la 
torsiune se stabileşte o dimensiune inițială a arborilor, pentru a putea 
dimensiona roţile dințate care se montează pe aceştia. 

Diametrul arborelui se calculează cu relaţia : 


a = |E, 
TU" Taz 


3 
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în care: M, este momentul maxim de torsiune al arborelui, determinat 
cu relaţia : 


M, = 71 620 a , 
n 
unde: N este puterea, în CP; 
n — turaţia minimă a arborelui, în rot/min ; 
Ta — rezistența admisibilă la torsiune (120...500 daN/em?), 


Gai; 


în general Ta S , Gai fiind rezistenţa admisibilă la 


? 
încovoiere. 

az. Stabilirea schemei de încărcare a arborelui se face în funcție de 
tipul mecanismelor montate pe el, ca : roţi dințate, roţi de curea, roţi de 
fricţiune, frîne ete. În această etapă de calcul schema cinematică este 
stabilită, iar dimensiunile roților dințate sînt cunoscute. Pentru stabili- 
rea schemei de solicitare a arborilor este necesar să se proiecteze schema 
înfășurată a cutiei de viteze sau de avansuri, adică stabilirea poziţiei reale 
a tuturor arborilor. În această etapă de proiectare se va urmări realizarea 
unui gabarit minim, uşurinţa montării şi demontării tuturor arborilor şi 
mecanismelor şi accesibilitatea uşoară pentru reglarea jocurilor în lagăre, 
cuplaje ş.a. 

Schema înfășurată, pentru cutia de viteze, trebuie să asigure o poziţie 
a arborelui principal care satisface prelucrarea pieselor cu diametrul màxim 
prescris şi o poziţionare raţională a forțelor de aşchiere față de ghidaje. 

Stabilirea forțelor exterioare, care acţionează asupra fiecărui arbore, 
se face după definitivarea schemei înfăşurate, dacă se alege pentru arborele 
de intrare un sens de roaţie şi se stabileşte în funcție de acesta, sensul de 
rotaţie pentru fiecare arbore. Este important de precizat, că la schimbarea, 
sensului de rotaţie solicitarea se modifică. Folosind principiul acţiunii şi 
reacţiunii, pentru roţile dințate care se montează de regulă pe arbori, 
se stabilește schema de solicitare, dacă forța de rezistenţă ce acţionează pe 
linia de angrenare cu punctul de aplicaţie în polul angrenvării se descompune, 
în cazul danturilor drepte, într-o componentă tangenţială şi una radială, 
iar la danturile înclinate mai apare şi o componentă axială. 

a, Predimensionarea arborilor la solicitări compuse de încovoiere 
cu răsucire se poate face dacă se determină : 7 — reacțiunile din lagăre, în 
plan orizontal şi vertical; 2 — momentele încovoietoare din cele două 
plane ; 3 — diagrama de variaţie a momentelor încovoietoare şi momentul 
încovoietor rezultant, din fiecare punct, pentru cele două componente 
Masi My, adică: 


4 — diagrama de variaţie a momentului de torsiune M,; 5 — momentul 
redus, în fiecare punct: 


Med = WA + Mi; 


6 — diagrama de variaţie a momentului redus. 


Diametrul arborelui se calculează în concordanță cu teoriile de rupere, 
pe baza momentului încovoietor echivalent Mie. 
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În cazul arborilor cu secţiune plină, diametrul se calculează cu relaţia : 


3 ——_——— 
Mie 
Z = Pac 
d i | 0,1 Gia 4 


iar în cazul arborilor tubulari, diametrul exterior va îi: 
3 


d, = | A st 
e F OUL —Bî)ou? 
în care B = d,/d, este raportul dintre diametrul interior d, și cel exterior 


d, al arborelui. 


Pentru maşinile-unelte arborii se calculează, în general, pe baza teoriei 
a III-a de rupere, deoarece în acest caz se asigură un calcul acoperitor şi 
deformaţiile vor fi minime. După cum se cunoaşte, momentul încovoietor 
echivalent în această ipoteză de calcul, este egal cu momentul redus, adică : 


Mie = Mpa = y îr + M?. 

Dimensionarea rațională a arborilor se face luînd în considerare modul 
de variație al momentului încovoietor rezultant M, şi a celui de torsiune 
M,, cu ajutorul coeficientului « introdus în calcule, astfel : 

Mı = (M; + (al), 
în care « se calculează cu relațiile : 


O; ; . . y 
a = UI (cazul cel mai frecvent), pentru M, alternant simetric şi M, 
Carr 
pulsator ; 
G, . . . 
g aa au (caz rar), pentru My alternant simetric și M, constant ; 
Otar ` 


« = 1, pentru My şi M, alternant simetrice, unde : Gsarrr, Giarr ȘI Oiar repre- 
zintă valorile pentru eforturile unitare corespunzătoare teoriilor de rupere 
I, II şi III. 

a, Verificarea la oboseală. Arborii mașinilor-unelte sînt supuşi unor 
solicitări variabile, deoarece forța de aşchiere variază odată cu grosimea 
stratului de material aşchiat, cu forma aşchiei și modul de lucru al sculei. 

De asemenea, rezultă o solicitare variabilă a arborilor maşinilor-unelte 
şi atunci cînd forța de aşchiere ar fi constantă, datorită rotirii arborilor. 
După un timp de funcţionare sarcinile variabile produc o scădere impor- 
tantă a rezistenţei la rupere a pieselor metalice sau nemetalice, cauzînd 
distrugerea sau ruperea materialului, pentru eforturi unitare mult mai 
mici decît cele considerate în calcule. Acest fenomen numit oboseală, este 
caracterizat prin limita de oboseală şi ea are valoarea de zece milioane (107) 
cicluri pentru oţeluri. i 

Verificarea la oboseală constă în determinarea. coeficienţilor de sigu- 
ranţă și de concentrare æ eforturilor. 
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În cazul solicitărilor compuse, coeficientul de siguranță se determină, 
cu relația : 
Ca: 04 
= Vz 2 Lă 
Va +e 


în care coeficienţii pentru solicitarea de încovoiere Cs şi cea de torsiune c, 
se determină cu relaţiile: 


C 


Oi z 0_ 
Ca = 


Bza Sv kesi E ? -1 
Ey on A 
E'Y S, ECY T 


Mărimile amplitudinilor eforturilor unitare c, şi 7, și valoarea efor- 
turilor unitare medii o, şi 7 Se determină în concordanţă cu ciclurile de 
variaţie ale momentelor încovoietoare M,, şi de torsiune M,. Rezistenţele 
la oboseală c_. şi Tı, precum şi limitele de curgere o, şi 7, se găsesc în 
standarde sau alte lucrări de specialitate. Coeficienţii de concentrare B, şi 
de calitate pentru materiale e şi pentru suprafeţe y, se determină de obicei 
pe cale experimentală, avînd valori date în lucrările de specialitate sub 
formă de grafice sau tabele. 

b. Calculul de rigiditate al arborilor, constă în evaluarea mărimilor. 
deformaţiilor elastice produse de momentele încovoietoare şi de torsiune. 
Detormaţiile elastice de încovoiere şi de răsucire sînt evaluate prin mărimea 
săgeților şi a unghiurilor de deformare a fibrei medii a arborelui. 

n cazul maşinilor-unelte arborii sînt rezemați pe două lagăre formate 
din mai mulţi rulmenţi, asigurînd astfel o construcție static nedeterminată. 
Din această cauză reazemele arborilor se consideră în formă de cuţit sau 
mobile pe role, în scopul simplificării calculelor. Ipoteza simplificatoare 
considerată se justifică, numai dacă lagărele sînt cu autoreglare (rulmenţi 
cu bile) sau dacă în ambele lagăre este montat cîte un rulment fără pre- 
tensionare. 

La calculul deformaţiilor, este necesar să se considere ansamblul arbo- 
relui cu lagărele respective, pentru a evita supradimensionarea arborelui. 

Deformaţia la încovoiere a unui arbore principal, ţinînd seama de 
ansamblul arborelui cu lagărele respective (fig. 18.43), se determină cu 
relația : 

a2 [1 a a l aj 1 
= P | — {>+ + — | —+i—] — i 
r-ra e eoo A] 7a] 
în care: Jra şi-a sînt rigiditățile lagărelor și se calculează cu relaţiile : 
R k 
Jra = —4 s Jre = ZE, 
LA 3, LB 5 
I, şi Ie — momentele de inerție ale secțiunilor arborelui pe 
lungimea 1 gi respectiv a; 
E — modulul de elasticitate al materialului arborelui. 
Restul mărimilor au semnificația din figura 18.43. 


490 


Deformaţia Y depinde atît de dimensiunile arborelui, cît şi de rigi- 
ditaitea lagărelor. Detormaţia admisibilă a arborelui principal se stabilește 
în funcţie de precizia impusă mașinii-unelte, cît şi funcţie de condiţiile 

“unei funcţionări corecte a roţilor dințate şi a lagărelor. 


Fig. 18.43. Schema deformării la un arbore principal. 


Calculul rigidităţii arborilor se face, pentru siguranţă, în cazul cel mai 
dezavantajos, considerînd că arborele are două reazime şi că forţa este 
plasată la distanţa 1/2 de reazime. Pentru acest caz rigiditatea la încovoiere 
este: 


în care s-a înlocuit: 
I = m" d4/64 şi, E = 2,1 x 10% daN/em?. 
Arborele are o rigiditate corespunzătoare, dacă este satisfăcută 
restricția 
dé 
J; = 495 Y% > Tien 


Din această relație se poate calcula diametrul. arborelui pentru o 
rigiditate minimă Jini „ [daN/um] impusă, adică : 


= Îmin 3 
d = |Z 295 13 [em], 
dacă 1 se ia în em. 


Considerînd că rigidităţile celor două lagăre sint egale, adică Ju = 
re = Jz şi că rigiditatea sistemului J, arbore-lagăre este : 


2J; dJ. 
A ERTER sau : E LER 
J, 2J J; Ji + 2J; 
se poate determina, că rigiditatea sistemului este maximă, atunci cînd : 
Ji = 2J; 


deoarece în acest caz 2J, ' Ji este maxim ṣi J; + 2J, este minim. 
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În cutiile de viteză ale maşinilor-unelte se utilizează de obicei rulmenţi 
cu bile cu rigiditatea J; = 15...20 daN/um, la o durabilitate nominală, de 
2 500 ore. Prin urmare, rigiditatea minimă a arborelui la încovoiere va 
trebui să satisfacă valorile Jinin > 30...40 daN/um, pentru realizarea 
rigidității statice maxime a sistemului. 

Săgețile arborilor maşinilor-unelte nu trebuie să depăşească valoarea : 


Ya < 0,00027, 


unde 7 este distanța dintre lagăre. 

Motoarele electrice de curent continuu cu excitație în derivație permit 
variația continuă a turației arborelui principal, pe un anumit domeniu şi 
în anumite cazuri se pot monta direct pe arborele principal, în acest caz 
valoarea săgeții maxime este : 


Ya < 0,18, 


în care ò este mărimea medie a întrefierului. 
În cazul solicitării de torsiune, unghiul de deformație y se calculează 
cu relația : 
| 180 M,-1 
p = —— a [grade], 
E 
unde: Œ este modulul de elasticitate transversal, avind valoarea de 
8...8,4 xX 105 daN/em? pentru oţeluri; 
I, — momentul de inerție polar, în cmt; 
| — lungimea pe care se produce torsiunea, în cm. 
Deformaţia unghiulară y a două secțiuni situate la lungimea de un 
metru, nu trebuie să depăşească valoarea : 


4 < 0,25*/m. 


Pentru arborii cutiilor de avansuri și fileturi unghiul ọų trebuie să aibă 
valori mai mici, adică: 


y < 0,08°/m. 


Unghiul de deformare la torsiune poate fi calculat şi pe tronsoane, 
dacă momentul de torsiune are valori diferite pe lungimea arborelui, uti- 
lizînd relaţia : 


i=n 
Y E po 
i=1 
unde s-a notat cu i = 1...n numărul tronsoanelor. 

Rigiditatea arborilor poate îi sporită, după cum rezultă din cele de 
mai sus, prin mărirea diametrelor arborilor, prin micşorarea distanței dintre 
lagăre sau introducerea unor lagăre intermediare. Realizarea unor con- 
strucţii descărcate de momentele încovoietoare prin echilibrarea unor forţe, 
cu deosebire la arborii principali şi la cei de intrare, la care se montează 
roţi de curea, contribuie la mărirea rigidităţii. 

c. Calculul de rezistenţă la vibrații se face prin determinarea turației 
critice şi are drept scop evitarea apariţiei fenomenului de rezonanţă și 


diminuarea, prin măsuri constructive, a influenţei negative a vibraţiilor 
asupra prediziei de prelucrare. 
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La arborele principal pot apare vibrații transversale care produc 
încălziri şi uzuri mari în lagăre, precum şi calităţi inferioare la suprafeţele 
prelucrate. De asemenea mai apar vibrații torsionale, care cauzează distru- 
gerea rapidă a sculelor şi suprafeţe prelucrate de slabă calitate. 

Diminuarea vibraţiilor se poate realiza prin : echilibrarea dinamică a 
pieselor în rotaţie, folosirea, curelelor de transmisie din materiale adecvate, 
tără cusături ; descărcarea arborelui principal de momentele încovoietoare, 
folosirea angrenajelor cu dinţi înclinați, separarea cutiei de viteze de arbo- 
rele principal şi utilizarea unor piese şi ansambluri rigide. 

Frecvența proprie a vibraţiilor se poate calcula prin metoda grafo- 
analitică dacă arborele nu are mase în consolă. Spre exemplificare se con- 
sideră arborele principal din figura 18.44, pentru care s-a trasat axa geome- 
trică a arborelui deformat, avind săgeata Y,, sub acţiunea greutăţii proprii. 


îi pă Ai 


Fig. 18.44. Metoda grato-analitică de determinare a frecvenţei proprii a axu- 
lui principal. 


Dacă se consideră o viteză unghiulară arbitrară œ se construieşte noua 
axă geometrică a arborelui deformat avînd săgeata Y, sub acţiunea for- 
telor centrifuge, care apar în fiecare secţiune şi au valoarea : 


F; = Ag" p: 00: Yon 


în care: A, este aria secțiunii considerate; 
p — densitatea materialului ; 
Ya„— deformația în secţiunea considerată. 
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Fibra, medie deformată, în cele două cazuri Y, şi Y,, are aproximativ 
aceeaşi alură şi prin urmare se poate serie că sint proporţionale, adică : 
Yp Ci 

unde C este o constantă. 
Pe baza deformaţiilor considerate se poate cal ala viteza unghiulară 
critică cu relația : 


Eora 
os = o | == 0V0. 

cT TE 0 

Fenomenul de rezonanţă poate îi evitat dacă se respectă restricția : 


loa 7 Omal > 0,25...0,30, 
Onas 

în care: Omas este viteza unghiulară maximă a arborelui considerat. 

Pentru evitarea fenomenului de rezonanţă, uneori se calculează turaţia 
critică n a arborelui, cu relaţia: 

Ne= 2200 [rot/min], 
maz 

în care F mas este săgeata maximă, în cm, produsă de încovoierea arborelui 
total încărcat. 

Pentru ca intensitatea vibrațiilor arborelui să nu crească, turația 
acestuia se alege cu 25. ..30%, mai mare sau mai mică decit turaţia critică. 


18.4. LAGĂRE UTILIZATE LA MAȘINILE-UNELTE 


În construcţia maşinilor-unelte se utilizează lagăre de alunecare sau de 
rulare pentru care se impun, în acest caz, condiţii funcţionale deosebite 
privind : precizia ridicată de ghidare axială și radială ; domeniul larg de 
utilizare ; durabilitatea sporită de 8 000. ..10 000 ore pentru lagărele de 
alunecare şi de 5 000 de ore pentru lagărele de rulare ; simplitatea construc- 
tivă pentru un montaj şi o reglare comodă şi uşoară ; costul redus de execu- 
ţie şi întreţinere. 

Pentru proiectarea lagărelor maşinilor-unelte trebuie să se ia în consi- 
derare numeroase condiţii constructive și funcţionale, specifice acestor maşini 
determinate teoretic sau experimental. Problemele fiind în general destul 
de laborioase, în cele ce urmează se dau citeva elemente constructive 

„necesare la proiectarea acestor lagăre. 

Lagărele de alunecare se utilizează de obicei la turaţii foarte înalte 
sau joase, deoarece în aceste cazuri, datorită presiunilor de contact mari, 
durata de funcţionare a lagărelor de rulare este mică. De asemenea aceste 
lagăre se mai utilizează în cazul arborilor grei cu dimensiuni mari sau în 
cazul arborilor cu diametre mici, pentru care nu se găsesc rulmenţi cores- 
punzători şi fabricarea, individuală a lagărelor de alunecare este mai eco- 
nomică. În cazul unor arbori principali la care se cer precizii mari de ghi- 
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dare axială şi radială sînt utilizate lagărele de alunecare, deoarece acestea 
sint mai simple, formate din elemente mai puţine şi asigură o precizie 
ridicată. 

Lagărele de alunecare pot îi, după felul ungerii, kidrodinamice, la care 
presiunea în stratul de ulei este creată prin rotația arborelui sau kidrostatice, 
unde presiunea este creată de o pompă. 

În funcţie de modul de reglare a jocului produs de uzură, lagărele de 
alunecare din față pentru arborii principali se confecţionează în două mo- 
duri : cilindric la interior şi conic la exterior (fig. 18.45, a) sau conicla 
interior şi cilindric la exterior (fig. 18.45, b), primul tip de lagăr avînd o 
utilizare generală, iar cel de al doilea tip este utilizat la maşinile-unelte 
cu precizie ridicată. 


Suprafețele conice servesc pentru reglarea jocurilor. Dacă se acţio- 
nează asupra grupurilor de piuliţe 2 şi 3, cuzinetul 7 se deplasează axial 
față de carcasa fixă 4 şi datorită elasticităţii acestuia, realizată prin dife- 
rite soluţii constructive, se modifică jocul dintre suprafața cuzinetului și a 
fusului. Rotirea cuzinetului în carcasă este oprită cu ajutorul penei 5. 
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a ZI i Fig. 18.45. Tipuri de lagăre de alunecare. 
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Realizarea elasticității cuzinetului se face prin crestarea acestuia 
pe două, trei sau patru generatoare (fig. 18.45, e), una din aceste crestături 
fiind pătrunsă. Această soluţie prezintă dezavantajul că suprafața cilin- 
drică interioară de frecare a cuzinetului se deformează şi se uzează rapid 
şi ca urmare necesită reglaje dese. E 


Cuzineţii conici la interior şi cilindrici la exterior nu au nevoie de cres- 
tături, deoarece jocul se reglează prin deplasarea cuzinetului față de arbore 
sau a arborelui față de cuzinet (fig. 18.45, d). Aceste lagăre au o funcțio- 
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nalitate mai bună şi o durabilitate mai mare, deoarece nu au crestături. 
Conicitatea, suprafețelor de frecare este cuprinsă între 1/30...1/10. 

În figura 18.46 se prezintă construcţia arborelui principal, avînd 
lagăre de alunecare, pentru un strung normal cu turaţia maximă de 
3 000 rot/min. Această, construcţie este prevăzută şi cu doi rulmenţi axiali 
1 şi 2, pentru a prelua solicitările axiale. Lagărele axiale se montează, 
din motive funcționale și constructive, lingă unul din lagărele radiale 
pe o parte, sau pe ambele părți (fig. 18.46). 

„Jocul lagărului din faţă se reglează, cu piuliţele 3 şi 4 care deplasează, 
axial cuzinetul 5, față de bucşa fixă în carcasa 6. Analog se reglează lagărul 
din spate cu piuliţa 7 şi 6, cu care se deplasează cuzinetul 9 față de 
bucsa/0. Piuliţele 71 şi 12 servesc la reglarea jocului axial. Cu piulița 11 
se preia întîi jocul rulmentului 2, şi prin strîngerea acesteia în continuare, 
arborele 73 este deplasat; spre stinga, preluînd jocul rulmentului 7. 

Pentru reglare se preia mai întîi jocul radial şi după aceea jocul axial. 


3 h 
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Fig: 18.46. Construcția lagărelor de alunecare la un strung normal. 


Flanşele labirint 74 şi 72, care face corp comun cu piulița 72, asigură 
etanșarea în spate şi în față a lagărului. 

Lagărele de rulare sint mai utilizate decit cele de alunecare, datorită 
avantajelor acestora. Ele se folosesc pe scară largă la toate lagărele, cu 
excepţia lagărelor arborelui principal pentru mașinile-unelţe de precizie 
şi la capetele divizoare, mesele rotative ş.a. 

Utilizarea, lagărelor de rulare este mai avantajoasă decît a celor de 
alunecare, deoarece acestea au dimensiuni mai mici, sînt mai ieftine şi 
asigură o construcție simplă. Totuşi lagărele de rulare produc. zgomot la 
turaţii mari, amortizează mai puţin vibraţiile şi au ;0 precizie de ghidare: 
mai redusă decît cele de alunecare. 

La construcţia lagărelor de rulare se folosesc diferite tipuri de rulmenţi : 
cu bile, cu role cilindrice sau conice sau cu ace. Alegerea unui anumit tip 
de rulment se face în funcție de direcţia, mărimea şi caracterul forţei care 
solicită lagărul, de turaţia arborelui şi de durabilitatea impusă. 

În funcție de raportul dintre forța radială P, și cea axială P, ce soli- 
cită lagărul, se utilizează următoarele soluţii constructive : 

— rulmenţi radiali cu bile, role sau ace şi rulmenţi axiali cu bile, dacă, 
P,< Pa; 

— rulmenţi radiali axiali cu bile sau cu role conice, cînd P, = P,; 

— rulmenţi radiali cu bile cu pretensionare, atunci cînd P,> Ê.. 
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Lagărele de rulare ale mașinilor-unelte sînt asemănătoare cu cele 
utilizate în construcţia de maşini în general, cu excepţia celor folosite la 
arborele principal. Precizia deosebită impusă mișcării arborelui principal 
cît și condițiile de rigiditate şi stabilitate la vibrații, au determinat confec- 
ționarea unor rulmenţi speciali pentru lagărele acestuia. Aşa cum sint, de 
pildă, rulmenţii cu două rînduri de role cilindrice, avînd inelul interior şi 
exterior foarte subţire, cu o conicitate de 1/12 la alezajul melcului interior 
(STAS 6190-68). Această conicitate servește la reglarea jocului radial 
prin deplasarea forțată a inelului pe arbore, care are aceeaşi conicitate, 
şi deformarea acestuia. În figura 18.40 şi 18.41 -se prezintă. două soluții 
constructive de lagăre de rulare utilizate la arborele principal. 


18.5. CUPLAJE UTILIZATE LA MAŞINILE-UNELTE 


Cuplajele stabilesc legături permanente sau temporare între doi arbori 
coaxiali, un arbore şi un element mobil liber sau doi arbori care formează 
un unghi între ei. Constructiv cuplajele pot fi : a— fixe ; b — mobile. 

a. Cuplajele fixe se construiesc cu elemente rigide şi cu elemente 
elastice, din care cauză se împart în cuplaje rigide şi cuplaje elastice. 

La maşinile-unelte se poate utiliza orice tip de cuplaj fix, rigid sau. 
elastic, cu condiția să se monteze sau demonteze uşor, să aibă un preţ 
de cost scăzut, un gabarit mic, să funcţioneze fără zgomot şi să fie echili- 
brat dinamic, mai ales în cazul arborilor cu turații mari. 

La mașinile-unelte se folosesc de regulă cuplaje rigide cu manşon 
(fig. 18.47, a), deoarece au un gabarit mic. Ele prezintă dificultăți de execuţie, 
deoarece trebuie executate foarte precis, pentru realizarea coaxialităţii 
arborilor. 

În construcţia maşinilor-unelte se întîlnesc şi cuplaje rigide cu flanșă 
(fig. 18.47, b, c şi d), realizate în trei variante, după modul de centrare al 
celor două flange. Cele două flange sînt strînse cu şuruburi, astfel încît 
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Fig. 18.47. Cuplaje fixe. 


momentul transmis este preluat de forța de frecare creată între cele două 
suprafeţe ale îlanşelor în contact. Aceste cuplaje au acelaşi dezavantaj 
ca precedentul. 

Legătura dintre arborele motorului electric și primul arbore din lanţul 
cinematic se face de regulă cu cuplaje elastice, care pot prelua șocurile produse 
de sarcină şi permit mici abateri de la coaxialitate, care nu depă- 
şesc 1 mm sau o înclinare de pînă la 1,5. 
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La cuplajele elastice utilizate frecvent în construcţia maşinilor - unelte 
(fig. 18.48), elementele elastice le formează rondelele 7, din piele sau cauciuc, 
montate pe tijele 2 fixe pe unul din cele două discuri şi introduse în gaura 
corespunzătoare a discului opus. Există şi cuplaje cu elemente elastice din 
oțel, caracterizate prin dimensiuni mai mici, durată de funcţionare mai 
mare, cost mai ridicat şi prin momentul transmis mai mare. Ca urmare 
sînt utilizate de regulă la mașinile-unelte grele. 
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Fig. 18.48. Culpaje elastice. 


În cazul cînd realizarea paralelismului arborilor ce trebuie legați se 
face mai uşor decit realizarea coaxialităţii, se folosesc cuplajele în cruce 
(fig. 18.49), care au gabarit minim şi sînt simplu de realizat. La confecţio- 
narea lor se folosesc de regulă oţeluri cementabile, iar discul din mijloc se 
realizează din fontă sau bronz, pentru a reduce trecările. 


Fig. 18.49. Cuplaje în cruce, 


Pentru transmiterea mişcării între doi arbori care formează între ei 
un unghi constant sau variabil, se folosesc cuplajele cardanice. Acestea au o 
cruce cardanică, 1 (fig. 18.50, a) montată între două furci 2 şi 3, ale căror 
braţe se află în două plane perpendiculare. În locul crucilor cardanice se 
pot utiliza elementele sferice (fig. 18.50, b). Fiecare furcă este construită 
din corpul 7, pe ale cărui suprafeţe plane (în număr de două) sînt fixate 
fălcile 2, cu ajutorul dopurilor 3. Fălcile 2 se string cu ajutorul cămăşii 4. 
Piesa 5 are formà de bilă cu patru feţe plane şi găuri după două direcţii 
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Fig. 18.50. Cuplaje cardanice. 
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perpendiculare între ele. În aceste găuri intră pivoţii furcilor 2. Ungerea 
se face cu ajutorul ungătorului cu bilă 6. Aceste cuplaje au dezavantajul 
că viteza unghiulară a arborelui condus nu este constantă atunci cînd, 
viteza unghiulară a arborelui conducător este constantă. Pentru a elimina 
acest neajuns se folosesc cîte două cuplaje cardanice (fig. 18.51). 

Arborele condus 3 se roteşte uniform dacă arborele conducător 7 se 
roteşte uniform, atunci cînd, unghiurile formate de arborii 1 şi 3 cu arborele 
intermediar 2 sînt egale şi turcile arborelui intermediar 2 sînt în acelaşi 
plan. După necesităţi, arborele intermediar 2 se poate executa telescopic. 


wg 
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Fig. 18.51. Folosirea a două intial cardanice. 


Cuplajele cardanice se utilizează la maşinile de frezat, la capetele 
multiaxe (fig. 18.51, b), unde se impune o deplasare atit radială, cît şi 
circulară a arborilor” portsculă, la antrenarea platourilor divizoare etc. 

b. Cuplajele mobile îndeplinesc funcţia de cuplare sau decuplare a 
unor roţi cu arborii lor sau a doi arbori coaxiali în vederea opririi sau 
pornirii maşinii, a schimbării sensului de rotaţie sau a schimbării rapoarte- 
lor de transmitere. Cuplajele mobile sau ambreiajele, trebuie să permită 
cuplarea, decuplarea şi reglarea uşoară, siguranță în funcționare, să nu 
se încălzească, exagerat şi să nu se uzeze rapid la frecvențe mari de cuplare 
şi decuplare, să aibă un gabarit minim, cuplarea şi decuplarea să se facă, 
într-un timp minim, şi să nu cupleze sau decupleze cu şocuri sau zgomot. 

Cuplajele mobile se clasifică după tipul legăturii pe care o realizează în 
cuplaje mobile rigide şi în cuplaje mobile nerigide. l 

Cuplajele mobile rigide sînt utilizate, în general, în componenţa lan- 
țurilor cinematice generatoare, complexe, deoarece acestea. nu au mişcări 
de alunecare relative între părțile componente. 

Cuplajele mobile rigide pot fi cu ghiare (fig. 18.52, a, b şi c) şi cu 
dinți (fig. 18.52, d). 

n. figura, 18. 52, a se prezintă un cuplaj cu ghiare unisens. Forma 
ghiarelor este determinată de turaţia funcțională, de posibilitâtea de cu- 
plare într-un sens sau ambele sensuri, de siguranța cuplării ş.a. 
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Pentru a se uşura cuplarea şi decuplarea la cuplajele care funcţionează 
numai într-un sens de rotație, una din feţele ghiarelor se execută de formă 
elicoidală (fig. 18.52, b). 

Numărul ghiarelor se determină prin verificarea la presiunea de 
contact şi la încovoiere, în funcţie de momentul transmis şi de forța axială. 
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Fig. 18.52. Cuplaje mobile rigide. 


Înlăturarea şocurilor şi a zgomotului la cuplare se face cu ajutorul 
sistemelor de sincronizare. În figura 18.52, e se prezintă un cuplaj sincro- 
nizator cu ghiare, folosit la arbori principali ai unui strung semiautomat 
cu şase arbori. Roata dinţată 7 (fig. 18.52, c) este antrenată de o roată 
dințată centrală care antrenează cei şase arbori, pînă cînd arborele prin- 
cipal a ajuns în dreptul postului de alimentare, unde este necesară oprirea 
arborelui pentru alimentarea cu un nou semifabricat şi apoi pornirea. 
După decuplare arborele se opreşte şi se alimentează cu un nou semifabricat. 
Cuplarea se face prin eliberarea furcii 2, printr-un sistem de comandă 
hidraulic, şi sub acțiunea arcului 3, flanşa 4 împreună cu semicuplajul de 
fricţiune 5, avînd rolul de sincronizator, sînt deplasate spre stinga. Cepu- 
rile cu arcuri 6 asigură intrarea treptată în contact a semicuplajului 5 
cu semicuplajul 7, iar cepurile 8 ies din găurile 9 ale flanşei 4. Cînd cepurile 8 
au ieşit complet din găurile 9, arcul 3 realizează cuplarea definitivă a 
cuplajului de sincronizare, astfel că, turația arborelui principal creşte 
pînă la turația nominală. Semicuplajul cu ghiare continuă să se deplaseze 
spre stînga sub presiunea arcului 3, pînă la cuplarea cu celălalt semicuplaj. 
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Din acest moment cuplajul sincronizator de îricțiune este decuplat cu 
ajutorul unui dispozitiv neprecizat în acest desen. 

Cuplajele cu dinți sînt formate din două roți dinţate (fig. 18.52, d), 
una cu dantură interioară, iar cealaltă cu dantură exterioară. Aceste 
cuplaje sînt avantajoase, deoarece semicuplajele, în special cel cu dantură 
exterioară, se utilizează ca roată dințată după decuplare, se prelucrează, 
mai uşor, au uzuri mici, pentru că au o suprafață de contact mai mare 
decît cele cu ghiare. 

La cuplajele cu dinţi se folosesc, de asemenea cuplaje auxiliare cu 
fricțiune pentru sincronizare. 

Cuplajele mobile nerigide, numite şi ambreiaje, nu asigură o legătură 
rigidă între elementele cuplajului, deoarece între acestea există alunecare. 
Momentul de torsiune se transmite, în acest caz, prin frecare între supra- 
fețele de contact ale cuplajului, care pot fi conice, cilindrice sau plane. 

Datorită alunecării care există între suprafețele de contact ale ambre- 
iajelor, mişcarea transmisă arborelui condus este variabilă şi, din această 
cauză, nu pot fi folosite în lanţurile cinematice complexe. 

În cazul ambreiajelor cuplarea poate fi făcută la diferențe mari de 
turație ale celor două semiculpaje, cuplarea se poate face lin, iar în cazul 
unor suprasarcini cuplajul patinează şi evită deformarea sau deteriorarea 
lanțurilor cinematice respective. 

Ambreiajele pot îi construite cu frecare uscată sau cu frecare lichidă, 
funcționînd în băi de ulei. Pentru protejarea mecanismelor de reglare de 
acţiunea particulelor rezultate din uzura suprafeţelor de frecare, ambre- 
iajele cu frecare uscată se montează în afara carcasei mecanismelor de 
reglare, iar cele cu frecare umedă se montează în interiorul carcasei. 

Ambreiajele conice sint simple şi realizează o cuplare sigură în cazul 
momentelor mici, fiind utilizate în lanţurile cinematice principale şi de 
avans. Ca materiale pentru suprafeţele de contact ale cuplajului se poate 
alege fontă-ferodou, fontă-fontă sau în cazuri mai pretenţioase fontă- 
oțel. Un exemplu constructiv de ambreiaj conic cu rol de sincronizator 
este reprezentat în figura 18.52, c. 

Ambreiajele cilindrice sînt puţin utilizate la maşinile-unelte, deoarece 
sînt mai complicate constructiv şi nu pot transmite momente mari. De 
regulă presiunea între suprafeţele cilindrice se realizează cu ajutorul unor 
manşoane extensibile. 

Ambreiajele plane se construiesc de regulă cu mai multe suprafeţe 
de frecare, perpendiculare pe axa arborilor cuplaţi, materializate cu aju- 
torul unor discuri. Un ambreiaj cu discuri 
(fig. 18.53) este format din semicuplajele 
1 şi 2 montate fix pe arborii ce trebuie 
cuplați. Discurile de fricțiune 3 şi 4 se 
montează pe cele două semicuplaje. Astfel, 
discurile 3 sînt montate pe canelurile se- 
micuplajului 2, iar discurile 4 pe canelu- 
rile semicuplajului 7. Ambele grupuri de Fig. 18.53. Ambreiaj rea discuri de 
discuri au posibilitatea de deplasare axială, frecare. 
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pe canelurile celor două semicuplaje, pentru a realiza o anumită pre- 
siune între suprafeţele de frecare ale discurilor, necesară transmiterii 
momentului de torsiune. Forța- de strîngere a discurilor este realizată prin 
deplasarea axială a manşonului 5, care acţionează asupra piîrghiilor 6. 

Ambreiajele cu discuri se utilizează frecvent la maşinile-unelte, atit 
în lanţurile cinematice principale cît şi cele de avans. 

Problemele constructive şi de calcul ale cuplajelor, în general, nu pot 
îi dezvoltate mai mult în cadrul acestui curs, ele făcînd obiectul unor 
monografii de specialitate unde sînt prezentate în detaliu o diversitate 
mare de tipuri constructive de cuplaje, din care foarte multe sînt utilizate 
și în construcția de mașini-unelte. 


Capitolul 19 
UNGEREA, ÎNTREŢINEREA ŞI REPARAREA MAȘINILOR-UNELTE 


Pe parcursul utilizării maşinile-unelte se uzează fizic şi moral. Uzura 
fizică constă în : modificarea dimensiunilor și formei geometrice a pieselor, 
înrăutățirea calității stratului superficial prin apariţia unor fisuri vizibile, 
microfisuri, arsuri ale suprafeţei şi chiar rupturi sau deformări plastice. 
Aceste modificări dimensionale, de formă şi calitative, produse prin uzură, 
schimbă caracterul diferitelor ajustaje, prin modificarea jocurilor sau a 
strîngerilor, înrăutăţind performanţele tehnice și de exploatare ale mașinii 
şi intensificînd ritmul de uzură. Uzura morală apare într-o perioadă de 
timp mai îndelungată decit uzura fizică şi constă în depăşirea perfor- 
manțelor constructive și de exploatare ale maşinii de către alte tipuri 
de mașini noi, destinate aceluiaşi scop. 

Procesul de uzură fizică şi morală a maşinilor, în general, poate îi 
diminuat prin ungere, întreţinere, reparare şi modernizarea maşinilor 
respective. 

Uzura suprafeţelor, în contact, se produce aproape în exclusivitate 
datorită frecărilor. Pentru diminuarea frecărilor suprafeţelor în contact, 
avînd mişcări relative una față de alta, se separă cu ajutorul unui mediu 
lubrifiant de natură fluidă (gaze sau lichide), şi uneori chiar de natură 
solidă. l l 

Mediul lubrifiant pätrunde între suprafețele cu mişcare relativă redu- 
cînd frecările şi modificînd calitativ fenomenul, prin repartizarea uniformă 
a presiunilor pe suprafeţe. De asemenea cu ajutorul lubrifianţilor se disi- 
pează căldura rezultată prin frecare şi se împiedică fenomenele de coroziune. 

În funcționarea maşinilor-unelte pot apare diferite regimuri de ungere. 
Dintre care, în cazul maşinilor-unelte, apar frecvent regimuri de ungere 
hidrodinamice și semifluide. 

Ungerea hidrodinamică se realizează atunci cînd suprafeţele, în contact, 
sînt complet separate de o peliculă de lubrifiant, în orice condiţii de încăr- 
care şi de viteză relativă de mişcare a suprafeţelor. 

Ungerea semifluidă se caracterizează prin separarea numai parțială a, 
suprafeţelor de frecare conjugate, adică pot apare şi contacte directe între 
suprafeţele respective. Ungerea semifluidă apare şi în lagărele de alune- 
care, cu regim de ungere hidrodinamic, în timpul pornirii, opririi sau la 
schimbarea sensului. 

Regimul de ungere semifluid nu are caracter de durată, el apare 
asociat cu regimul hidrodinamic. La scăderea grosimii peliculei de ulei, 
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in cazul regimului hidrodinamic, asperităţile suprafețelor pot străpunge 
pelicula de ulei și veni în contact direct, cauzind apariţia regimului 
semifluid. 

Metodele de ungere pot fi: a — manuale; b — semiautomate ; 
c — automate. 

a. Ungerea manuală este folosită la efectuarea probelor de funcţionare 
scurte sau acolo unde mişcarea relativă dintre suprafeţele cuplului de 
frecare are loc rar şi cu viteze reduse. Această ungere se face cu căni spe- 
ciale de ungere, prin turnare directă. Atunci cînd la ungere se folosesc unso- 
rile consistente, locurile de frecare ale mașinilor-unelte sînt prevăzute cu 
diferite tipuri de ungătoare, din care cele mai utilizate sînt cele cu bilă 
(STAS 1116-67), care sînt cu cap sferic şi filet conic (fig. 19.1, a), cu cap 
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Fig. 19.1. Tipuri de ungătoare cu bilă. 


plat şi filet cilindric (fig. 19.1, b), cu cap plat fixat prin presare (fig. 19.1, c) 
şi cu cap de poziționare (fig. 19,1, d). Bila închide orificiul de ungere apăsată 
de arc. Pentru alimentare cu lubrifiant se folosesc diferite tipuri de 
pompe de alimentare care presează unsoarea şi învinge rezistenţa arcului 
pentru a pătrunde la locul de uns. ap 

În figura 19.1, e se prezintă un exemplu de utilizare al unui ungător 
cu bilă 2, la lagărul cu rulmentul radial 4, montat în carcasa 7 şi închis 
prin capacul 3. 

Ungerea manuală se aplică pentru intervale de ungere mai mari de o 
săptămînă sau 400 ore de funcţionare și atunci cînd cantitatea de lubrifiant; 
este mică. i : 

b. Ungerea semiautomată cu ulei se poate face prin picurare, prin 
capilaritate, cu ceață de ulei, prin azvirlire sau barbotaj, prin suprafețe 
poroase ş.a. 

Ungerea prin picurare se face dintr-un rezervor plasat în partea supe- 
rioară a mecanismului, de la care uleiul curge spre locurile de ungere prin 
conducte. 

Ungerea, prin picurare se foloseşte la maşini cu opriri dese în funcțio- 
nare și cu presiuni mici în lagăre. 

Ungerea prin capilaritate se realizează cu ajutorul unui fitil din cînepă 
sau bumbac, care transportă lubrifiantul din rezervor la punctul de ungere. 
Ungătoarele cu fitil sînt standardizate prin STAS 749-49. Fitilul trans- 
portă lubrifiant tot timpul şi atunci cînd maşina nu funcţionează, ceea 
ce dezavantajează acest sistem. 


504 


a 


Ungerea cu: ceaţă de ulei se întrebuințează mai frecvent la angrenaje 
(cînd nu necesită o.răcire puternică), la lagărele cu rulmenţi (cind lucrează 
în mediu cu praf, cu gaze, şi la temperaturi ridicate), şi mai rar la lagărele 
de alunecare. 

__ Ceaţa, de ulei se produce cu ajutorul aerului comprimat, într-un aparat, 

care formează o ceaţă cu particule de ulei cu diametrul de 1...2 um. 
Aceasta, este transportată prin conducte la locurile de ungere, unde cu 
ajutorul duzelor este proiectată asupra elementului de uns. 

In figura 19.2 sînt prezentate citeva exemple de ungere cu ceaţă de 
ulei în cazul angrenajelor a, lagărelor b şi pentru un caz general cu ungere 
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Fig. 19.2, Exemple de ungere cu ceaţă de ulei. 


centralizată c. Instalaţia centralizată de ungere (fig. 19.2, c) conţine rezer- 
vorul 7, pompa 2, acționată manual cu maneta 3 sau mecanic cu ajutorul 
unei came, conducta de distribuţie 4 şi elementele de distribuţie spre 
punctele de ungere 5. 

Ungerea în baie cu inel este o soluţie foarte răspîndită și eficace. 
Inelul de ungere 7 (fig. 19.3) se sprijină pe partea superioară a fusului 2, 
avînd cuzinetul tăiat în mod corespunzător, 
iar partea inferioară a inelului intră în baia 
de ulei 3 din corpul lagărului 4. Ungerea 
este efectuată de către inel, care se roteşte 
odată cu fusul şi transportă prin aderență 
uleiul din rezervor pe fus, răspîndindu-l 
de-a lungul cuzinetului prin canale special 
practicate în acest sens. | 

Ungerea prin azvirlire este utilizată Fig. 19.3. Ungerea în baie cu ulei. 
acolo unde există organe în mişcare de 
rotaţie şi construcţii închise (cutii de viteze, de avansuri etc.). Astfel, 
la o cutie de viteze una din roţile dinţate mari active sau o roată 
dinţată specială pentru acest rol pătrunde în rezervorul de ulei pe o adin- 
cime de cel puţin egală cu înălțimea dinţilor. În timpul funcţionării prin 
împroşearea uleiului se asigură ungerea angrenâjului şi în interiorul 
carcasei se formează o ceață de ulei suficientă pentru ungerea, lagărelor. 

Ungerea cu unsori se realizează cu sau fără presiune. Ungerea se poate 
face prin depozitarea unsorii în locuri Speciale, cum ar fi capacul lagărului ; 
este o metodă simplă şi eficientă. 

Ungerea centrală cu unsori este realizată prin alimentarea simultană 
a mai multor puncte de ungere cu unsoare presată într-un cilindru, la 
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cărui piston este acționat manual sau mecanic, cu posibilitatea de reglare 
a cantităţii de unsoare necesară fiecărui punct de ungere. Ungerea centra- 
lizată se aplică în cazurile în care locurile de ungere sînt greu accesibile. 

c. Ungerea automată se aplică în cazurile cînd este necesară o ali- 
mentare permanentă cu lubrifiant a punctului de ungere. Alimentarea cu 
lubrifiant la aceste sisteme se poate face prin gravitație şi cu ajutorul 
pompelor, la presiuni reduse, de 1...5 daN/em? sau la presiuni înalte. 
Toate sistemele de ungere automată sînt prevăzute cu relee de presiune, 
elemente de dozare a debitului de lubrifiant şi instalaţii de avertizare şi 
oprire a utilajului în cazul blocării instalaţiei de ungere. În compoñenta 
sistemelor de ungere semiautomate şi automate intră pompe, aparataj 
de distribuţie, elemente de dozare, filtre, dispozitive de protecție şi control, 
conducte etc. p 

Întreţinerea maşinilor-unelte are drept 'scop păstrarea caracteristicilor 
tehnice ale acestora pe tot parcursul utilizării. Defecţiunile determină o 
funcţionare neregulată, măresc frecarea dintre piesele: mobile, provoacă 
încălzirea, lor exagerată, măresc energia necesară pentru acționarea mașinii 
şi înrăutăţesc calitatea; prelucrărilor. Dacă funcționarea mașinii continuă 
în aceste condiţii apar uzuri exagerate, deformări şi chiar ruperea organelor 
mașinii, reducindu-şi astfel durata de funcţionare sau chiar scoaterea 
totală din folosință a maşinii. 

Prevenirea apariţiei şi dezvoltării defecțiunilor care favorizează ieşirea, 
din uz înainte de termen a maşinilor-unelte, $e poate realiza prin întreține- 
rea lor tehnică corectă, efectuată pe baza unui- plan de întreținere stabilit 
pentru fiecare maşină sau utilaj în parte. 

Întreţinerea constă într-un control permanent al funcţionalităţii 
maşinii și prevenirea, sau îndepărtarea imediată a defecțiunilor intervenite. 
Aceste cerințe se realizează prin îngrijirea maşinilor- -unelte, prin verificarea, 
preciziei lor geometrice și prin ungerea lor. În momentul slăbirii rigidităţii 
îmbinărilor fixe, a modificării ajustajelor și a poziţiilor reciproce ale 
pieselor conjugate- ce pot cauza zgomote şi vibrații peste cele normale, 
trebuie luate măsuri! de remediere. 

Activitatea, de întreţinere are drept scop prevenirea, detecţiunilor prin 
controlul zilnic sau- săptămiînal, după caz. 

Repararea maşinilor, în general, constă în demontarea acestora în 
ordine inversă montării, urmată de recondiționarea sau înlocuirea pieselor 
uzate, după care maşina se montează din nou, se reglează şi se rodează. 

Reparaţiile se pot face după necesitate, după o planificare rigidă, 
după controlul stării maşinii, după un sistem preventiv de reparaţii 
periodice planificate. 

După volumul reparațiilor se dedsebese : reparaţii curente, pentru 
eliminarea uzurilor rapide şi mijlocii, precum şi reparații capitale, pentru 
eliminarea uzurilor lente. În afara acestor reparaţii se mai efectuează o 
serie de revizii tehnice, pentru verificarea, periodică a stării maşinii. 

La revizia tehnică se verifică starea tehnică a maşinii, se execută 
reglajele diferitelor mecanisme şi organe de lucru, se controlează uzurile 
şi se înlocuiesc eventual anumite piese cu uzură mare. Cu această ocazie 
se constată dacă mașina a fost exploatată şi întreținută corespunzător. 


506 ; 


Reparaţiile curente cuprind înlocuirea sau recondiţionarea pieselor 
uzate sau chiar a unor subansambluri, verificarea gradului de uzură a 
pieselor ce nu se pot înlocui şi recondiționarea lor, vopsirea maşinii-unelte, 
controlul preciziei. Toate aceste operaţii se pot executa fără demontarea 
integrală a mașinii. 

Reparaţiile capitale constau din demontarea completă a maşinii- 
unelte, recondiţionarea sau înlocuirea parţială sau totală a pieselor uzate 
sau a unor subansambluri, refacerea fundațiilor, remontarea, vopsirea 
suprafețelor exterioare şi interioare, 'după caz, probe şi rodaj mecanic. 
Pentru eliminarea uzurii morale, odată cu reparaţiile capitale se fac şi 
unele îmbunătăţiri şi modernizări, pentru realizarea cărora se impune ca 
costul normat a reparațiilor capitale să nu depăşească, în nici un caz, 
60% din valoarea de înlocuire a maşinii-unelțe respective. 
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